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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 
ABSTRAKT 
Tato práce se zabývá analýzou vibrací šasi rootsova dmychadla. Na začátku popisuje 
výpočtové metody pro řešení vibrací v nízkofrekvenční oblasti. Dále se pak zabývá tvorbou 
konečněprvkového modelu šasi a následnému výpočtu vlastních frekvencí, tvarů kmitů a 
šíření vibrací s analýzou možných konstrukčních úprav, vedoucích k jejich snížení. 
 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Rootsovo dmychadlo, šasi, vibrace, vlastní frekvence, metoda konečných prvků, provozní 
tvary kmitů 
ABSTRACT 
This thesis is concerned with vibration analysis of the roots blower chassis. In the beginning 
it describes methods of solution in low frequency region. Next part is about finite element 
model of the chassis and computing natural frequencies, eigen modes and vibration spreading 
and analysis possible construction changes which should lead to lower vibrations. 
KEYWORDS 
Roots blower, chassis, vibration, natural frequency, finite element method, operational 
deflection shapes 
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ÚVOD 
 
ÚVOD 
V dnešní době se při vývoji nových technologií a provozu stále výkonnějších strojů a zařízení 
čím dál více setkáváme s problémy jejich dopadu na životní prostředí. Emise vibrací a hluku 
výrobních strojů, dopravních prostředků apod. vysokou měrou ovlivňují životní prostředí lidí 
i ostatních organismů a snahou člověka by mělo být snížit tyto vlivy na minimum. Snižování 
emisí vibrací a hluku je ve vyspělých zemích světa již samozřejmostí a v budoucnu lze 
očekávat pouze zpřísňování norem, které je upravují.  
Tato diplomová práce vznikla ve spolupráci se společností Kubíček VHS s.r.o., která se 
zabývá vývojem a výrobou rootsových dmychadel. Dmychadla rootsova typu jsou rotační 
stroje, které slouží pro přepravu plynů, jejich kompresi, odsávání apod. Tato soustrojí mají 
dnes široké spektrum uplatnění od zemědělství, energetiky, stavebnictví, strojírenství až po 
potravinářský průmysl. Jejich velkou výhodou je poměrně jednoduchá výroba, snadná 
konstrukce a dlouhá životnost s nízkými nároky na údržbu. 
Snahou společnosti Kubíček VHS je neustálé zdokonalování svých soustrojí dmychadel tak, 
aby držela krok s vývojem konkurenčních produktů, a jejich výrobky tak nadále plnily 
požadavky obchodních partnerů. V návaznosti na předchozí diplomovou práci s názvem Hluk 
a vibrace rootsových dmychadel [10], tato práce uceluje poznatky z oblasti přenosu a šíření 
vibrací rámu a šasi soustrojí dmychadla s obchodním označením 3D38. 
Cílem této práce je vytvořit výpočtový, konečněprvkový model šasi soustrojí dmychadla pro 
analýzu modálních vlastností a výpočet šíření vibrací. Nalezení kritických míst, které limitují 
soustrojí z hlediska vibrací a analyzovat možná konstrukční řešení vedoucí k jejich snížení. 
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1 VIBRACE  
 
Pojem vibrace je obecné označení pro mechanické kmitání pružného tělesa či prostředí. 
Vibrace vznikají jako důsledek působení dynamických sil na těleso, nebo jeho část [1]. Tyto 
síly jsou proměnné v čase, a v určitém okamžiku tak způsobují vychýlení elementů 
z rovnovážné polohy, tedy vibrace.  
Neodmyslitelnou součástí a častým zdrojem vibrací je zvuk. Zvuk je stejně jako vibrace 
mechanické vlnění, které se projevuje kmitáním částic a vyvolává tak sluchový vjem, 
za předpokladu, že je dostatečně hlasitý a zároveň ve frekvenčním pásmu slyšitelnosti 
lidského ucha.  
Intenzita kmitání v soustavě klesá v závislosti se vzdáleností od zdroje, a pokud prochází 
místem nespojitosti, vlivem změny průřezu či materiálu, dochází k odražení vlny zpět 
ke zdroji. 
1.1 VLASTNÍ FREKVENCE KMITÁNÍ 
Každý vibroakustický systém, ať už se jedná o pružné těleso či prostředí vykazuje zvýšenou 
citlivost na určité pásmo budicích frekvencí. Frekvence, při které má systém tendenci kmitat, 
za absence budící síly se nazývá vlastní frekvence kmitání [13]. Nejedná se pouze o jednu 
frekvenci, ale o nekonečnou řadu různých frekvencí. V tomto případě hovoříme o tzv. volném 
kmitání soustavy. Opakem toho je tzv. kmitání vynucené, při kterém je kmitání v soustavě 
vyvoláno působením nějakého budícího účinku. 
Příkladem důsledku působení kmitání blízkého vlastní frekvenci tělesa může být např. rozbitá 
sklenice vystavena zvuku z reproduktoru. Sklenice začne kmitat v okamžiku působení 
akustických vln o kmitočtu blížícím se její vlastní frekvenci o dostatečné intenzitě, kmity 
postupně narůstají, až dojde k prasknutí. Jev, ke kterému zde dochází, nazýváme rezonance.  
1.2 REZONANČNÍ FREKVENCE 
Reakci systému na budící účinky, blízké jeho vlastní frekvenci nazýváme rezonance. Při 
rezonanci dochází k náhlému zvýšení amplitudy odezvy systému. Frekvence, na kterých 
k tomuto výkmitu amplitudy dochází, jsou známé jako rezonanční frekvence. K vybuzení 
těchto frekvencí nejsou zpravidla zapotřebí nikterak velké síly, jelikož systém má schopnost 
produkovat vysoké amplitudy oscilace už při malém buzení [15], z důvodu náhlého uvolnění 
značného množství energie. 
1.3 VLIV VIBRACÍ NA LIDSKÝ ORGANISMUS 
Člověk, pokud na něj nahlížíme jako na soustavu hmotných těles, vykazuje celou řadu 
vlastních frekvencí. K rezonanci částí těla dochází zejména v nižších frekvencích do 500 Hz 
[6]. Reakce lidského organismu na účinky vibrací bývá různá v závislosti na intenzitě a době 
expozice vibrací, jíž je organismus vystaven. Zvláště nebezpečné jsou vibrace o kmitočtech 
působících na orgány a v oblasti hlavy, kde vlivem změn rychlosti dochází k působení 
velkých dynamických sil. U osoby vystavené vibracemi o vysoké intenzitě se mohou objevit 
symptomy související s únavou, zhoršeným vnímáním a pozorností [1].  
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1.3.1 PORUCHY ORGANISMU ZPŮSOBENÉ VIBRACEMI  
Důsledky působení vibrací na lidský organismus mohou být spojeny s poruchami nervového 
systému, což může mít v některých případech vliv i na obecnou bezpečnost. Například při 
jízdě v dopravních prostředcích bývá lidské tělo vystavováno vibracím o frekvenci do 500 Hz, 
což bývají kmitočty působící únavu a zhoršení reakčního času na podněty.  
Nejnebezpečnější rezonanční oblastí lidského těla je frekvenční pás okolo 5 Hz ve směru 
svislém, a ve směru vodorovném kolem 3 Hz, označován často jako oblast základních 
rezonancí [1]. Zde dochází k působení velkých dynamických sil, a tím pohybům hlavy 
a celého těla. Vibrace v pásmu 20 – 60 Hz pak ovlivňují smysly, zejména zrak, projevující se 
neostrým viděním [6], nebo negativně působí v oblasti hlavy a páteře. 
1.4 VZTAHY A VELIČINY POPISUJÍCÍ VIBRACE  
Nejčastěji sledovanými veličinami v oblasti diagnostiky vibrací jsou rychlost a zrychlení 
kmitání, kde pro jednotku rychlosti užíváme [   ] a pro zrychlení nejčastěji [    ] nebo 
zrychlení v [ ]. Signál popisující vibrace může mít časovou nebo frekvenční doménu. Pro 
technickou praxi se ve většině případů, při analýze vibrací setkáváme s doménou frekvenční 
tzv. spektrum. Převod časové na frekvenční doménu se provádí tzv. Fourierovou transformací 
(FFT – angl. Fast Fourier Transform).  
Určování průběhů a charakteristik popisujících mechanické kmitání je v praxi velmi složité, 
a tak jsou jednotlivé vztahy odvozovány pro harmonické kmitání, které lze fyzikálně vyjádřit 
mnohem snadněji [1]. 
1.4.1 RYCHLOST A ZRYCHLENÍ MECHANICKÉHO KMITÁNÍ 
Sledováním kmitavého pohybu hmotného bodu v určitém čase, můžeme zpozorovat jeho 
vychýlení z rovnovážné polohy, a získat tak jeho okamžitou výchylku [1]. První derivací 
okamžité výchylky podle času obecně určíme rychlost kmitání        .  
  
  
  
                                                                                                                                           
kde       je výchylka kmitajícího bodu.  
Druhá, časová derivace výchylky resp. derivace rychlosti kmitání podle času pak udává 
zrychlení tohoto pohybu [8].  
  
  
  
 
  
   
                                                                                                                                
kde          je zrychlení mechanického kmitání. 
Závislost jednotlivých veličin pro harmonický průběh jsou graficky znázorněny na obr. 1.1. 
Pro vyjádření okamžité výchylky harmonického kmitání můžeme použít rovnici ve tvaru 
                                                                                                                                        
kde        je amplituda výchylky kmitání a  
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          je úhlová frekvence. 
Rychlost a zrychlení kmitání zjistíme první a druhou derivací rovnice (1.2). 
                                                                                                                                     
                                                                                                                                   
Počáteční amplitudu rychlosti a zrychlení lze zapsat jako  
                                                                                                                                              
      
                                                                                                                                       
Při měření a vyhodnocování vibrací se v praxi nejčastěji setkáváme s efektivními hodnotami 
rychlosti a zrychlení. Na měřících přístrojích jsou tyto hodnoty označeny jako RMS 
(z angl. Root mean square) [8]. U harmonického kmitání efektivní hodnoty vycházejí 
z kvadratického průměru čtverců a spočítáme je jako  
    
  
√ 
 
  
√ 
                                                                                                                         
    
  
√ 
 
  
√ 
                                                                                                                         
kde           je efektivní hodnota rychlosti kmitání a 
        
   je efektivní hodnota zrychlení kmitavého pohybu [1]. 
 
Obr. 1.1 Závislost základních dynamických veličin [8] 
1.4.2 INTENZITA VIBRACÍ 
Při šíření vibrací v konstrukcích vzniká napětí, které má střídavý charakter podobně jako je 
tomu u změn tlaku při šíření zvuku prostředím. Pro vyjádření množství uvolněné vibrační 
energie se zavádí intenzita vibrací [1]. Při šíření vibrací tělesem prutového charakteru 
můžeme Intenzitu vibrací vyjádřit jako množství vibrační energie procházející plošnou 
jednotkou za 1 sekundu.  
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kde          je intenzita vibrací, 
        
   je efektivní napětí ve sledovaném průřezu 
          je efektivní hodnota rychlosti vibrací. 
1.4.3 MECHANICKÁ IMPEDANCE 
Každý konstrukční materiál vykazuje určité mechanické vlastnosti, které mají za následek 
zanikání volných kmitů a snížení jejich amplitudy (více v kapitole 1.5). S tímto jevem úzce 
souvisí mechanická impedance          , která vyjadřuje poměr mezi budicí silou       
a rychlostí vibrací         ve sledovaném místě. 
   
 
 
 
   
 
                                                                                                                             
kde          je napětí ve sledovaném průřezu       . 
Mechanická impedance tedy vyjadřuje, jak se mění přenos budicí síly v konstrukci vlivem 
změn průřezu, hustoty a modulu pružnosti materiálu [1].  
1.4.4 HLADINA RYCHLOSTI A ZRYCHLENÍ VIBRACÍ 
Stejně jako při určování akustických veličin, je vhodné zavést logaritmické stupnice i pro 
dynamické veličiny šíření vibrací. Při stanovení hladin rychlostí a zrychlení je důležité znát 
frekvenční pásmo, pro které byla hladina určena [1]. 
        
   
  
                                                                                                                          
        je hladina rychlosti vibrací a 
         je referenční hodnota rychlosti vibrací (     
      . 
        
   
  
                                                                                                                          
        je hladina zrychlení vibrací, 
        
   je efektivní hodnota zrychlení vibrací a 
       
   je referenční hodnota zrychlení vibrací (     
       . 
Při diagnostice vibrací v ocelových konstrukcích je někdy složité predikovat chování 
konstrukce jako celku. Pro zjednodušení je vhodné jednotlivé části celku rozdělit na snadno 
spočítatelné tvary [1], které lze považovat za pruty, desky apod. s vhodnými okrajovými 
podmínkami.  
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1.5 TLUMENÍ VIBRACÍ V OCELOVÝCH KONSTRUKCÍCH 
1.5.1 STRUKTURÁLNÍ TLUMENÍ 
Na každém elementu kmitající soustavy lze v určitém čase pozorovat vychýlení z rovnovážné 
polohy, které je doprovázeno určitou ztrátou energie zmařenou disipativními účinky [1]. 
Tento proces definujeme jako vnitřní, neboli strukturální útlum.  
Hodnota útlumu není konstantní, ale závisí, mimo jiné i na amplitudě kmitání. Nejvyšší 
hodnotu strukturálního tlumení těleso dosahuje právě při rezonanci, kdy je energie dodaná 
struktuře při rezonanci rovna energii zmařené tlumením [9]. Tento děj je nevratný, jelikož 
téměř všechna mechanická energie vibrací struktury je přeměněna v teplo.  
 
Obr. 1.2 Časový průběh volného, tlumeného kmitání [1] 
 
Ve většině konstrukčních materiálů používaných ve strojírenství (kovové materiály) je 
hodnota vnitřního útlumu velice nízká, a proto se jimi vibrace šíří poměrně snadno. Schopnost 
materiálu tlumit vibrace je dána jeho vnitřní strukturou. 
Mezi materiály s vysokou schopností vnitřního tlumení patří především polymery. Plastické 
materiály ovšem není vždy možné použít z důvodů pevnostních, nebo práci při vyšších 
teplotách apod. [6]. Mimo nejpoužívanější ocel je možné použít šedou litinu, která vykazuje 
vyšší hodnoty útlumu se zachováním poměrně vysoké pevnosti.  
Zvýšením vnitřního útlumu materiálu můžeme výrazně snížit amplitudy vibrací a hladinu 
akustické energie při rezonanci i mimo ni [1]. Vyšší útlum má též za následek rychlejší zánik 
volných kmitů, které jsou tímto omezeny v oscilaci. Průběh volného, tlumeného kmitání 
znázorňuje obr. 1.2.  
1.5.1.1 ČINITEL VNITŘNÍHO TLUMENÍ 
Jestliže při řešení přenosu vibrací uvažujeme strukturální útlum, je původní, dynamický 
modul pružnosti nahrazen tzv. komplexním modulem pružnosti [1].  
                                                                                                                               
kde         je dynamický modul pružnosti, 
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       je normálové napětí, 
      je činitel vnitřních ztrát materiálu, 
      je poměrné přetvoření a  
   je imaginární jednotka komplexního čísla. 
Činitel vnitřního tlumení   vyjadřuje množství energie kmitání přeměněné na teplo za jeden 
kmit a lze ho pro různé materiály vyhledat v tabulkách nebo jej lze spočítat jako poměr 
intenzity vibrací přeměněné na teplo        
   ku celkové intenzitě vibrací        
   [1]. 
1.5.2 MECHANISMY ÚTLUMU VIBRACÍ 
1.5.2.1 ÚTLUM VIBRACÍ ODRAZEM 
Většina ocelových konstrukcí ve strojírenství se dnes svařuje, nebo je spojena pomocí šroubů 
apod. V místech těchto spojů dochází k tzv. diskontinuitě, která má za následek změnu 
mechanické impedance    [1].   
 
Obr. 1.3 Odraz vibrační energie na rozhraní [1]  
Pokud tímto místem prochází nějaký vibroakustický signál, dochází pouze k částečnému 
přestupu vibrační energie a zbytek energie je odražen zpět směrem ke zdroji, jako znázorňuje 
obr. 1.3. Množství energie prošlé rozhraním je vyjádřeno součinitelem přestupu      . 
  
  
  
                                                                                                                                           
kde        
   je intenzita vibrací prošlá rozhraním a  
       
   je intenzita dopadajících vibrací. 
Se zavedením součinitele přestupu pak lze vyjádřit tzv. přenosový útlum na rozhraní        
jako [1]  
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1.5.2.2 ÚTLUM VIBRACÍ VLIVEM ZMĚNY MATERIÁLU 
Jak již bylo zmíněno, velikost útlumu závisí především na mechanické impedanci materiálu, 
kterou lze určit, nebo nalézt tabulkově pro téměř každý konstrukční materiál. Při přechodu 
vibrační energie mezi dvěma rozdílnými materiály dochází k útlumu daným jejich rozdílnou 
impedancí. Čím větší bude rozdíl mezi impedancemi jednotlivých materiálů, tím větší bude 
tlumení. Při stejných impedancích bude tlumení teoreticky nulové. Přenosový útlum   mezi 
dvěma materiály lze vyjádřit jako [1] 
       
                
 
             
                                                                                                
kde           
   jsou hustoty materiálů a  
            jsou jejich rychlosti šíření vibrací. 
1.5.2.3 ÚTLUM VIBRACÍ ZMĚNOU PRŮŘEZU 
Útlumu vibrací lze dosáhnout i změnou průřezu dílčích částí konstrukcí. Velikost útlumu   
závisí na poměru průřezů       , mezi kterými průběh sledujeme, přičemž nezáleží na tom, 
zda se průřez zvětšuje, či zmenšuje [1].  
       
          
 
       
                                                                                                            
kde          
   jsou sledované průřezy. 
1.5.3 METODY SNIŽOVÁNÍ VIBRACÍ OCELOVÝCH KONSTRUKCÍ 
V předchozí kapitole bylo vysvětleno kde, a za jakých podmínek dochází k přirozenému 
útlumu v konstrukcích, a jak jej určit výpočtem. V mnoha aplikacích ale můžeme 
v konstrukcích cíleně tvořit místa diskontinuity a tlumit tak vibrace vložením přídavných 
členů konstrukce.  
1.5.3.1 PRUŽNÉ ČLENY V OCELOVÝCH KONSTRUKCÍCH 
Ocelové konstrukce jsou většinou vysoce zatěžované stojní součásti, které slouží jako nosné 
prvky hlavních částí strojů. Z tohoto důvodu není možné nahradit, nebo kombinovat ocel 
s materiály s vyšším útlumem. Mnohdy lze ale mezi ocelové části konstrukcí vkládat pružné 
členy s velice odlišnou mechanickou impedancí a tvořit tak místa diskontinuit [1]. 
 
Obr. 1.4 Vložený pružný člen [1]  
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Vložením pružného členu (nejčastěji z pryže) mezi ocelové části konstrukce vytvoříme dvě 
místa diskontinuit na hranicích těchto dvou materiálů (viz obr. 1.4). Vzniká zde navíc dvojí 
útlum, a to útlum odrazem a změnou materiálu resp. rozdílem mechanických impedancí. 
Celkový útlum podélných vln vložením pružného členu se dá určit jako [1] 
       
    
      
                                                                                                                    
kde       je tloušťka pružného členu, 
            je Youngův modul pružnosti a 
          je rychlost šíření vibrací při frekvenci       .  
1.5.3.2 ÚTLUM POMOCÍ HRADICÍCH HMOT 
Jedná se o velice efektivní a důmyslný způsob tlumení ohybových kmitů. Na obr. 1.5 jsou 
zobrazeny jednotlivé typy hradicích hmot, které se využívají u svařovaných strojních 
konstrukcí. Pro požadovaný efekt tlumení je podmínkou úplné spojení hradicí hmoty 
s konstrukcí, kde pak můžeme uvažovat dvojitý útlum odrazem. Přidáním hradicí hmoty navíc 
zvýšíme v místě konstrukce moment setrvačnosti, což má za následek efekt tlumení v širším 
pásmu frekvencí [1]. 
 
Obr. 1.5 Typy hradicích hmot [1] 
Útlum ohybového vlnění při použití hradicí hmoty lze určit ze vztahu  
       
   
     
                                                                                                                     
kde            je hmotnost    hradicí hmoty,              je hmotnost     desky 
a        je vlnová délka při ohybovém kmitání.  
1.5.3.3 ÚTLUM VĚTVENÍM ČÁSTÍ KONSTRUKCE 
Ocelové strojní konstrukce bývají sestaveny z nosníků různých profilů, které jsou nejčastěji 
spojeny svary nebo šroubovými spoji. Ve spojích těchto profilů dochází vlivem reflexe 
(odrazu) k tlumení. V místech, kde dochází ke spojům více jak dvou částí, vzniká tím pádem 
i více nespojitých míst, což má za následek snížení přenášené vibrační energie dále 
do konstrukce. Obr. 1.6 ukazuje případy větvení konstrukce a jejich přibližné hodnoty útlumu 
jak podélného, tak ohybového vlnění za působení jednotkového výkonu [1]. 
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Obr. 1.6 Případy větvení konstrukcí [1] 
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2 VIBRACE ROOTSOVA DMYCHADLA 
 
2.1 FUNKCE ROOTSOVA DMYCHADLA 
Dmychadla rootsova typu jsou objemové, rotační stroje, které fungují na principu vnější 
komprese plynného média – nejčastěji vzduchu. Médium je stlačováno pomocí dvou 
souosých rotorů opatřených třemi lopatkami, jako je schematicky znázorněno na obr. 2.1. 
 
Obr. 2.1 Princip funkce rootsova dmychadla [5] 
Při pohybu lopatek vůči skříni dochází k nasávání média na sací straně, jeho následnému 
stlačování a výtlaku. Celý cyklus je proveden bez jakéhokoliv kontaktu obou rotorů nebo 
skříně, což zajišťuje soukolí s šikmým ozubením na každém rotoru [5]. Účinnost stroje je 
dána otáčkami a vůlí mezi rotory a skříní, která je vymezena při nalisování ozubených kol na 
čepy rotorů. Celá rotorová soustava tedy pracuje bez kontaktu, a není tak třeba, aby byla 
uvnitř skříně mazána. Díky tomu nedochází ke kontaktu média s mazivem, což je jedna 
z výhod oproti klasickým kompresorům. Na obr. 2.2 je řez skříní přetlakového dmychadla. 
 
Obr. 2.2 Řez strojkem dmychadla 
2.1.1 SOUSTROJÍ DMYCHADLA 3D38 
Soustrojí dmychadel firmy Kubíček VHS pracují v režimech přetlaku, podtlaku, nebo jejich 
kombinací, kde podtlaková dmychadla mají menší vůle mezi skříní a rotory a jejich 
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konstrukce je od přetlakových odlišná. Standartní přetlakové soustrojí firmy Kubíček VHS 
(obr. 2.3) sestává ze strojku, šasi, tlumiče sání a výtlaku, elektromotoru, proporcionálního 
ventilu a protihlukového krytu. Strojek dmychadla je přírubou připevněn na šasi, které 
zároveň slouží jako napínací prvek řemenového převodu z elektromotoru. Celá sestava je pak 
umístěna v protihlukovém krytu, který má svůj vlastní rám. 
 
Obr. 2.3 Soustrojí přetlakového dmychadla firmy Kubíček VHS  
Podtlaková dmychadla se vlivem menších průtoků vzduchu více zahřívají, proto jsou navíc 
opatřena potrubím pro přisávání vzduchu, které ústí přímo do skříně strojku dmychadla. 
2.1.2 ŠASI DMYCHADLA 3D38 
 
Obr. 2.4 Šasi dmychadla 3D38  
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Šasi dmychadla tvoří nosnou konstrukci pro všechny ostatní prvky soustrojí. Konstrukce šasi 
na obr. 2.4, je tvořena převážně z plechových dílů tloušťky 3 mm, plech je válcovaný za tepla 
s jakostí 11 375.1 dle ČSN. Součástí šasi je absorpční tlumič výtlaku sestaven z trubky 
o průměru 159 mm, do které je vložen tlumicí materiál. Tlumení hluku umožňuje sestava 
minerální vaty a netkané textilie fitevig, která je navinuta na trubku z děrovaného plechu [10]. 
Příruba DN100/PN16 slouží pro upevnění strojku dmychadla. Pohon strojku je 
zajištěn elektromotorem s řemenovým převodem, který je upevněn pomocí čtyř šroubů na 
posuvném uložení. Uložení motoru též slouží k napínání řemenu mezi elektromotorem 
a strojkem dmychadla. Toho je docíleno závitovou tyčí, vůči které se uložení motoru posouvá 
a napíná tak řemen v horizontálním směru. Celá sestava šasi je ve spodní části uložena pružně 
pomocí čtyř silentbloků upevněných k rámu soustrojí.  
 
2.2 ZDROJE VIBRACÍ ROOTSOVA DMYCHADLA 
Při provozu rootsovo dmychadlo vykazuje poměrně vysokou hladinu vyzařovaného hluku 
(popisovaný model 3D38C až 90 dB) za doprovodu vibrací. Existují dva základní vlivy, 
jakými tyto vibrace vznikají. Vibrace, které jsou fyzikálně odvozeny od průchodu rotujících 
částí dmychadla médiem lze souhrnně nazvat jako vibrace způsobeny aerodynamickými vlivy 
[4]. Všechny ostatní zdroje vibrací, způsobené kontakty strojních částí, jako jsou ozubená 
kola, valivá tělíska ložisek, apod. jsou zdroje způsobené vlivy mechanickými. Každý z těchto 
zdrojů vibrací má své specifické chování, jakým se na venek při provozu stroje projevuje.  
Detekce zdrojů vibrací je jedním z prvotních úkonů při řešení vibroakustických úloh. 
Na začátku každé diagnostiky vibrací a hluku je vhodné se takto se strojem seznámit, což nám 
nejen ušetří čas při samotné analýze, ale máme tím tak mnohem menší prostor k chybným 
úsudkům.  
2.2.1 VIBRACE OD PRŮCHODU LOPATEK  
Rootsovo dmychadlo, jakožto lopatkový, rotační stroj působí vysoké vibrace a hluk zejména 
ve frekvenčních pásmech odvozených od otáčení rotorových soustav. Pro určení těchto 
frekvencí je nutné znát především otáčky, počet rotorů a lopatek. Základní frekvencí je vždy 
frekvence otáčková, označována jako 1X [8]. Frekvenci od průchodu lopatek (BPF – Blade 
pass freqency) [7] lze ve spektrech lopatkových strojů nalézt téměř vždy jako dominantní. 
BPF      můžeme určit jako součin otáčkové frekvence 1X a počtu lopatek na rotoru.  
    
    
  
                                                                                                                                 
kde        
    jsou otáčky rotoru.  
Tyto frekvence obvykle nepředstavují problém, ovšem u rootsova dmychadla mohou 
generovat vysoké amplitudy vibrací při nerovnoměrných vůlích mezi skříní a rotory [7]. 
Vysoké amplitudy vibrací jsou na BPF též generovány, pokud souhlasí s některou vlastní 
frekvencí celého systému. Normální spektrum (spektrum bez závady) s frekvencemi 
od průchodu lopatek je znázorněno na obr. 2.5. 
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Obr. 2.5 Frekvenční spektrum BPF [7] 
2.2.2 VIBRACE ZPŮSOBENÉ PULZACÍ 
V okamžiku, kdy lopatka rotoru opouští sací část skříně, dochází k expanzi objemu stlačeného 
média mezi dvěma lopatkami rotoru [4]. Při této expanzi vznikají v místě výtlaku pravidelné 
pulzace, které se dále přenášejí potrubím a na další části stroje. Pulzační frekvenci         
pro dmychadlo se dvěma rotory, opatřenými třemi lopatkami určíme jako  
     
    
  
                                                                                                                            
Pulzace se u rootsova dmychadla objevují vždy jako harmonické násobky otáčkové frekvence 
1X a zpravidla jsou ve spektru dominantní.  
2.2.3 VIBRACE OD ZÁBĚRU OZUBENÝCH KOL 
Otáčení rotorů dmychadla vůči sobě je zajištěno soukolím s šikmým ozubením, které má dále 
funkci synchronizace a vymezení vůle rotorů.  
 
Obr. 2.6 Spektrum soukolí s ozubenými koly [7] 
Frekvenční spektrum stroje s ozubeným soukolím obsahuje otáčkovou frekvenci ozubeného 
kola a pastorku spolu s frekvencí záběru zubů (GMF- Gear mesh frequency). U GMF      se 
často objevují postranní pásma, která jsou jejími harmonickými násobky a mají odstup roven 
otáčkové frekvenci [7]. GMF se spočítá ze vztahu 
    
     
  
                                                                                                                            
kde         je počet zubů ozubeného kola.  
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Amplitudy harmonických násobků 2GMF a 3GMF u normálního spektra postupně zanikají, 
tak jako je znázorněno na obr. 2.6. Pokud je na 3GMF (nejčastěji), nebo na 2GMF vyšší 
amplituda, naznačuje to zpravidla opotřebení zubů, nesouosost kol apod. [8]. 
2.2.4 VIBRACE OD VALIVÝCH LOŽISEK 
Vibrace způsobené provozem valivých ložisek zpravidla nemívají vysoké amplitudy 
a frekvence, na kterých se objevují, bývají ve spektru až v oblasti ultrazvuku. Dojde-li 
u ložiska k poruše, objevují se zde tzv. frekvence ložiskových závad, které mají čtyři etapy 
vyznačující se změnami frekvencí (nejčastěji poklesem), vznikem dalších harmonických 
násobků a postranních pásem [7]. Na rozdíl od frekvencí způsobených pulzací, záběru zubů 
apod. jsou ve spektru tyto frekvence obsaženy teprve tehdy, existuje-li závada na ložisku. 
Při poruše ložiska rozlišujeme tyto typy frekvencí [8]: 
 Náhodné frekvence (5000 – 60 000   ) 
 Vlastní frekvence komponent ložiska (500 – 20 000   ) 
 Frekvence ložiskových závad (frekvence závislé na otáčkách) 
Pro nízko frekvenční analýzu jsou tedy přenášené vibrace od ložiska bez závady nepodstatné, 
a lze je tedy ve výpočtech dále neuvažovat. 
2.3 VÝPOČET PROVOZNÍCH FREKVENCÍ DMYCHADLA  
Při analýze rotačních strojů, jako je rootsovo dmychadlo je vhodné znát základní, provozní 
frekvence, které se odvíjí od otáček a konstrukce samotného stroje. Konkrétně u rootsova 
dmychadla určujeme čtyři základní frekvence, které se při provozu projevují nejvíce. Jedná se 
především o otáčkovou frekvenci, frekvenci od průchodu lopatek, pulzační frekvenci 
a frekvenci od záběru ozubených kol (viz kapitola 2.2). 
Pro následující výpočty uvažujme dmychadlo typu 3D38C se dvěma rotory, každý rotor je 
opatřen třemi lopatkami. Otáčky rotorů           
  , počet zubů na ozubeném kole 
     . 
   
  
  
 
    
  
                                                                                                         
    
    
  
 
      
  
                                                                                          
   
    
  
 
      
  
                                                                                             
    
     
  
 
       
  
                                                                                    
Je zřejmé, že pulzační frekvence    je dvojnásobkem frekvence od průchodu lopatek    . 
V praxi to znamená, že ve frekvenčním spektru není snadné tyto dvě frekvence odlišit, 
protože při každém průchodu lopatky dojde zároveň i k pulzaci. Frekvence    a     se tak 
ve spektru budou vždy objevovat jako různé harmonické násobky. 
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3 VÝPOČTOVÉ METODY PRO ŘEŠENÍ VIBRACÍ 
V NÍZKOFREKVENČNÍ OBLASTI 
 
3.1 KMITÁNÍ LINEÁRNÍCH SOUSTAV S DISKRÉTNÍMI PRVKY 
Výpočtové modely pro lineární, diskrétní soustavy jsou tvořeny základními prvky, jako jsou 
hmotné body, tuhá tělesa a nehmotné pružiny, či tlumiče. Tyto prvky souhrnně nazýváme 
diskrétní prvky, nebo také prvky se soustředěnými parametry [3]. Pro vytvoření takového 
výpočtového modelu využíváme tzv. diskretizace kontinua [11]. Diskrétní výpočtový model 
ovšem nelze vždy použít u složitějších mechanických soustav z důvodu značné odlišnosti od 
reálného modelu.  
3.1.1 KMITÁNÍ LINEÁRNÍCH SOUSTAV S JEDNÍM STUPNĚM VOLNOSTI 
Pro výpočet jednodušších lineárních soustav s diskrétními prvky lze často použít modely 
s jedním stupněm volnosti. Tyto modely mohou též sloužit pro přibližné určení dynamických 
vlastností složitějších soustav, jako např. výpočet nejnižších vlastních frekvencí kmitání [3]. 
 
Obr. 3.1 Dynamický model s jedním stupněm volnosti, upraveno dle [3] 
Na obr. 3.1 je znázorněn dynamický model s jedním stupněm volnosti (SDOF), který je buzen 
silou     . Síla je závislá na čase a její směr působení je totožný se směrem vektoru rychlosti 
 ̇. Pohybovou rovnici popisující dynamiku modelu lze zapsat ve tvaru 
  ̈    ̇                                                                                                                       
kde        je hmotnost tělesa,           je součinitel lineárního tlumení,          je 
tuhost pružiny a    ̇  ̈ jsou vektory výchylky, rychlosti a zrychlení. Pro určení vlastní 
frekvence netlumených kmitů soustavy          
    platí vztah [3] 
   √
 
 
                                                                                                                                     
Pro snadnější určení dynamických veličin a vztahů je vhodné uvažovat, že budící účinky 
působící na soustavu jsou harmonickou funkcí času. Pro tento případ tedy i odezva na budící 
signál bude mít charakter harmonického kmitání [3]. 
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Obr. 3.2 Amplitudo-frekvenční charakteristika [13] 
Pro určení vlastní frekvence tlumených kmitů je nutné zavést veličiny popisující tlumící 
vlastnosti soustavy jako je součinitel doznívání            , který určíme ze vztahu   
  
 
  
                                                                                                                                         
a dále pak zavádíme poměrný útlum        jako  
   
 
  
                                                                                                                                        
Obr. 3.2 znázorňuje amplitudo-frekvenční charakteristiku systému s jedním stupněm volnosti 
pro tlumené a netlumené kmitání. Je zřejmé, že vlastní netlumená frekvence systému bude 
vyšší než frekvence tlumená [13]. Amplituda výchylky vlastní netlumené frekvence přitom 
roste do teoretického nekonečna. 
Vlastní úhlovou frekvenci pro tlumené kmitání             spočítáme podle vzorce 
  √  
                                                                                                                                 
a pro rezonanční frekvenci          
    platí vztah 
   √  
                                                                                                                            
 
3.1.2 KMITÁNÍ LINEÁRNÍCH SOUSTAV S VÍCE STUPNI VOLNOSTI 
Ve většině technických úloh ovšem s modely umožňujícími pohyb omezený jedním stupněm 
volnosti nevystačíme. Při výpočtu vlastních frekvencí vyšších řádů je třeba také vyššího počtu 
stupňů volnosti [3].  
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Obr. 3.3 Lineární diskrétní model s více stupni volnosti [3] 
Řešení soustav s více stupni volnosti (MDOF) vede na soustavu pohybových rovnic, jejichž 
počet odpovídá počtu stupňů volnosti. Příklad lineárního, diskrétního modelu s více stupni 
volnosti je znázorněn na obr. 3.3. Pohybovou rovnici v maticovém tvaru lze zapsat 
následovně 
  ̈    ̇                                                                                                                      
kde     ̇  ̈  jsou vektory výchylky, rychlosti a zrychlení,  je matice hmotnosti,   je matice 
tlumení,  je matice tuhosti a      je vektor budících sil jako funkce času. Matice hmotnosti, 
tlumení a tuhosti jsou čtvercové a symetrické [3]. 
Řešení soustavy diferenciálních rovnic druhého řádu (3.7) sestává z řešení homogenního 
a partikulárního. [3] 
3.1.2.1 VYNUCENÉ HARMONICKÉ KMITÁNÍ SOUSTAV S VÍCE STUPNI VOLNOSTI 
Pro partikulární řešení diferenciálních rovnic uvažujeme budící sílu      jako harmonickou. 
Tedy         
   .  
Předpokládané partikulární řešení pohybové rovnice je tedy ve tvaru 
    ̃ 
                                                                                                                                       
kde  ̃ je komplexní vektor amplitud. 
Dosazením rovnice (3.8) do pohybové rovnice (3.7) po úpravách získáme komplexní vektor 
odezvy ve tvaru 
  ∑   
 
                                                                                    
kde          
    je součinitel doznívání,          
    je vlastní úhlová frekvence,    je 
vlastní vektor volného, netlumeného kmitání,    je hodnota amplitudy odezvy a jí 
odpovídající fáze           a   ,    jsou integrační konstanty [3], které určíme z počátečních 
podmínek. 
 
 
BRNO 2016 28 
 
 
VÝPOČTOVÉ METODY PRO ŘEŠENÍ VIBRACÍ V NÍZKOFREKVENČNÍ OBLASTI 
 
3.2 KMITÁNÍ LINEÁRNÍCH SOUSTAV SE SPOJITĚ ROZLOŽENÝMI PRVKY 
(KONTINUUM) 
Modely diskrétních soustav lze použít v omezeném množství případů, a to zejména 
u jednodušších modelů, které se reálnému objektu podobají. Reálné strojní součásti mají 
spojitě, nebo po částech spojitě rozloženou hmotu [3], nazýváme je tzv. kontinua. 
V praxi se setkáme s různě složitými konstrukcemi různých tvarů, které lze téměř vždy, více 
či méně rozdělit na jednoduché prvky, u kterých umíme analyticky řešit kmitání. Jedná se 
pruty, desky, membrány apod. s různými okrajovými podmínkami [11].  
3.2.1 ANALYTICKÉ ŘEŠENÍ KONTINUA 
3.2.1.1 PODÉLNÉ KMITÁNÍ PRUTŮ 
Nejjednodušším příkladem kontinua je prut. Prutem rozumíme prvek, jehož délka je násobně 
větší než jeho příčný průřez a přenáší pouze osová zatížení [3]. Podmínkou pro aproximaci 
tělesa na prut jsou tzv. prutové předpoklady [13]. Těleso, které pro výpočet nahrazujeme 
prutem, musí být osově souměrné, přičemž neuvažujeme jeho deformace v příčném směru 
[3]. 
 
Obr. 3.4 Podélné kmitání prutu [3] 
Na obr. 3.4 je pro výpočet prutu vyznačen element o délce   , který bude demonstrovat 
chování kmitajícího prutu. Po uvolnění elementu a úpravě lze psát jeho pohybovou rovnici  
  
        
   
   
        
   
                                                                                                          
kde        značí posuv ve směru osy   v závislosti na čase a   je fázová rychlost podélné 
vlny v prutu [3]. Rychlost šíření podélné vlny prutem se určí jako 
  √
 
 
                                                                                                                                         
Dále budeme předpokládat, že posuv        se bude skládat z části, která je funkcí pouze 
polohy a z části, která je pouze funkcí času: 
                           . 
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Dosazením do rovnice (3.10) obdržíme dvě rovnice harmonických funkcí  
                                                                                                                   
                                                                                                                     
kde jsme označili 
  
  
 
   √
 
 
                                                                                                                        
a             jsou integrační konstanty, které jsou určeny okrajovými podmínkami pro 
konkrétní případ uložení prutu [3]. Vlastní frekvenci netlumených kmitů prutu lze pak napsat 
ve tvaru 
    √
 
 
                                                                                                                                   
Pro případ prutu vetknutého na obou stranách, znázorněného na obr. 3.5 budou okrajové 
podmínky ve vetknutí: 
                          
odtud je       
                        
odtud je           
 
Předpoklad netriviálního řešení (      pak udává podmínku řešení ve tvaru: 
                    pro            
Dosazením do rovnice        získáme vztah pro vlastní úhlové frekvence vetknutého prutu 
na obou stranách ve tvaru [3] 
    
  
 
√
 
 
                                                                                                                            
 
 
 
 
Obr. 3.5 Prut vetknutý na obou stranách [3] 
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3.2.2 NUMERICKÉ ŘEŠENÍ KONTINUA 
3.2.2.1 MODÁLNÍ ANALÝZA METODOU KONEČNÝCH PRVKŮ  
Modální analýza slouží pro určení vlastních frekvencí kmitů a zobrazení jejich jednotlivých 
tvarů kmitů. Analýzu lze použít pro struktury nebo tekutiny, přičemž jejich tuhost a hmotnost 
je konstantní. Po diskretizaci metodou konečných prvků lze psát pohybovou rovnici 
v maticovém tvaru pro netlumený systém jako 
  ̈                                                                                                                                
kde   je matice hmotnosti,   je matice tuhosti,   je vektor výchylky a  ̈ je vektor zrychlení. 
Strukturální matice tuhosti   může obsahovat i zadané účinky předpětí [14]. Pro volné 
harmonické kmitání lineárního systému předpokládáme řešení ve tvaru 
                                                                                                                                 
kde    je vlastní vektor představující tvar módu i-té vlastní frekvence a    je i-tá vlastní 
úhlová frekvence [13].  
Po dosazení rovnice (3.18) do rovnice (3.17) získáme rovnici  
     
                                                                                                                    
Tato rovnice má dvě řešení, z nichž jedno má tvar     , jenž není předmětem zájmu 
a druhé řešení vede na problém vlastních hodnot [14]. 
|     |                                                                                                                        
Podmínka pro nenulové, netriviální řešení rovnice (3.19) je, aby její determinant soustavy byl 
roven nule. Tento determinant nazýváme determinantem frekvenčním [12].  
Výsledkem řešení rovnice (3.20) jsou vlastní úhlové frekvence            , které jsou pro 
výstup následně převedeny na vlastní frekvence        .  
   
  
  
                                                                                                                                   
3.2.2.2 HARMONICKÁ ANALÝZA METODOU KONEČNÝCH PRVKŮ  
Harmonická analýza slouží pro výpočet šíření vibrací a zjišťování odezvy systému na budící, 
harmonický signál. V úlohách řešených harmonickou analýzou, jsou numericky řešeny časově 
závislé pohybové rovnice pro lineární struktury v ustáleném stavu. Řešení úloh vede 
na soustavy diferenciálních rovnic, jejichž výsledkem jsou predikce odezvy včetně amplitud, 
frekvencí a fáze. Modely v této analýze mají konstantní, nebo frekvenčně závislou tuhost, 
tlumení a hmotnost. Veškerá zatížení a posuvy se mění sinusově na společné, známé 
frekvenci, přičemž nemusí být ve fázi [14]. Při použití metody konečných prvků můžeme 
pohybovou rovnici psát ve tvaru 
  ̈    ̇                                                                                                                     
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kde   je matice tlumení a   je vektor zatížení (buzení) soustavy, který pro harmonické buzení 
můžeme vyjádřit jako  
  {      
  }                                                                                                                   
kde      značí maximální amplitudu síly a         je fázový posun síly [14].  
Jak již bylo uvedeno, všechny body řešené struktury kmitají na stejné, známé frekvenci, ne 
však nutně ve stejné fázi. Fázový posun kmitajících bodů způsobuje přítomnost tlumení 
ve struktuře. Vektor posuvů v uzlech sítě lze potom vyjádřit jako 
  {      
  }                                                                                                                   
kde      je maximální výchylka,   je fázový posun,   je imaginární jednotka komplexního 
čísla a   je úhlová frekvence [14]. 
Dosazením rovnic (3.23) a (3.24) do pohybové rovnice získáme výslednou pohybovou rovnici 
pro numerické řešení harmonické analýzy ve tvaru 
  
           {      
  }  {      
  }                                                                   
Pohybová rovnice pro harmonickou analýzu (    ) může být řešena dvěma metodami. 
PLNÁ METODA  
Plná (komplexní) metoda harmonické analýzy (Full solution method) řeší rovnici (    ) 
pomocí stejných řešičů jako jsou použity při statické analýze a pro výpočet odezvy využívá 
systém komplexních matic, které nejsou nijak redukovány [14]. Výhoda této metody spočívá 
v nezávislosti na předešlých výsledcích modální analýzy, umí řešit nesymetrické matice 
(úlohy akustiky) a především umožňuje pro buzení použít všechny typy zatížení [14], jako je 
tlak, zrychlení a zatížení uzlů, či jednotlivých prvků. 
METODA MODÁLNÍ SUPERPOZICE  
Metoda modální superpozice (Mode superposition method) využívá, za pomoci lineární 
kombinace, vlastní frekvence a tvary kmitů pro výpočet odezvy na budící sinusovou funkci 
[14]. Pro tento typ analýzy je tedy zapotřebí nejprve provést modální analýzu, přičemž se 
doporučuje, aby byla určena v rozsahu dvojnásobku analyzovaného, frekvenčního rozsahu. 
Výhodou, oproti plné metodě je nižší výpočetní náročnost. U této metody lze též v úloze 
uvažovat modální tlumení, které je možné zadat v závislosti na frekvenci [14]. 
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4 MODÁLNÍ ANALÝZA ŠASI 3D38 
 
Určení vlastních frekvencí a tvarů kmitů je prvním krokem při analýze vibrací a jejich dalšího 
šíření konstrukcí. Znalost a následné porovnání hodnot vlastních frekvencí s budícími 
frekvencemi provozovaného dmychadla jsou směrodatné informace pro kontrolu navržené 
konstrukce šasi. Z výsledků modální analýzy lze zjistit, zda jsou pásma budicích frekvencí 
v blízkosti vlastních frekvencí konstrukce šasi, a zda zde může docházet k rezonancím.  
Prvotním úkonem před spuštěním modální analýzy je určení frekvenčního rozsahu úlohy. Zde 
je nutné zohlednit hned několik faktorů, které ovlivňují rozsah a výpočetní náročnost samotné 
úlohy. Jedním z nich je přibližná znalost zdrojů vibrací, resp. jejich frekvencí, které jsou 
přenášeny na exponovaná místa soustrojí (viz měření spektra – kapitola 6.2). Dalším 
faktorem, který může ovlivnit rozsah modální analýzy je volba typu následné analýzy, např. 
analýza odezvy na budící, harmonický signál (kap. 3.2.2.2).        
S ohledem na výše uvedená kritéria byl zvolen frekvenční rozsah pro modální analýzu 
0 až 2000   . Pro výpočet modálních vlastností byl použit software ANSYS Workbench 15.0 
4.1 GEOMETRIE MODELU 
Model na obr. 4.2 reprezentuje skutečnou sestavu analyzovaného šasi dmychadla 3D38. Pro 
úplnost a věrohodnost výsledků byla analýza provedena pro celé šasi spolu s rámem, mezi 
nimiž jsou vloženy pružné členy – silent bloky. Převážná část součástí šasi je vyrobena 
z konstrukční oceli 1.0038 (11375.1 dle ČSN), vhodné ke svařování. Pružná část silent bloku 
je vyrobena z přírodního kaučuku, materiálové vlastnosti jsou uvedeny v tabulce 1. 
Tabulka 1 Materiálové vlastnosti použitých materiálů 
Materiálové vlastnosti 
Materiál Ocel Přírodní kaučuk Šedá litina Tvárná litina 
Označení 
EN 1.0038  NR 70° sh EN GJL-200 EN GJS-400 
(ČSN 11 375.1) (ČSN 62 3006) (ČSN 42 2420) (ČSN 42 2304) 
Dynamický modul 
pružnosti v tahu    
200000 MPa 7,845 MPa 110000 MPa 150000 MPa 
Poissonovo číslo    0,3 0,49 0,28 0,3 
Poměrný útlum    0,0001 0,05 0,0011 0,0011 
Hustota   7850        1200        7200        7100        
 
Aby bylo dosaženo výsledků, které se budou co nejvíce shodovat s chováním reálného 
soustrojí, byl do sestavy modelu zařazen i strojek dmychadla spolu s elektromotorem 
a tlumičem sání. Z důvodu snížení náročnosti modelu pro výpočet byl celý strojek dmychadla 
do sestavy vložen jako tuhé těleso. To znamená, že pro tuto část modelu nebyla vytvořena síť, 
a tudíž zásadně nevzrostl jeho počet prvků a uzlů. Strojek byl dále zjednodušen odstraněním 
spojovacího materiálu a pryžových, těsnících prvků. Některé strojní součásti, jako např. 
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ozubená kola a ložiska byly nahrazeny primitivními, geometrickými tvary se zachováním 
jejich hmotností a momentů setrvačnosti (viz obr. 4.1). 
 
Obr. 4.1 Zjednodušení modelu strojku 
Skříň strojku je vyrobena z litiny s lupínkovým grafitem značená EN GJL-200. Odlitky 
z tohoto materiálu vykazují dobrou tlumící schopnost. Pro výrobu rotorů byla použita tvárná 
litina s kuličkovým grafitem EN GJS-400. Ostatním ocelovým součástem byl v modelu 
přiřazen materiál standardní konstrukční oceli.  
 
Obr. 4.2 Geometrie dmychadla 3D38 
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Pro analýzu šasi byl zvolen strojek velikosti 3D38C, což je největší možná varianta, která se 
na šasi velikosti DN100 instaluje spolu s motorem o výkonu 15   .  
Model elektromotoru byl z hlediska přípravy značně komplikovanější, jelikož je upevněn 
k šasi čtyřmi šrouby na dvou patkách, nebylo možné ani jej nahradit hmotným bodem. Skříň 
motoru totiž značně zvyšuje tuhost šasi v místě kontaktu s uložením, což by při nahrazení 
modelu hmotným bodem nebylo zohledněno, a výsledky by tak byly zkresleny.  
Při tvorbě modelu elektromotoru se tak vycházelo z neúplné geometrie, ve které chyběly 
vnitřní rotorové a statorové části. Následně se vnitřní část elektromotoru domodelovala 
pomocí rotačních geometrických tvarů tak, aby momenty setrvačnosti a hmotnost modelu 
souhlasily s parametry poskytnutými výrobcem. Výsledný model elektromotoru takto 
mnohem lépe reprezentuje reálný motor. Skříň elektromotoru je vyrobena z šedé litiny a celá 
jeho sestava byla do modelu vložena jako tuhé těleso. Zjednodušená geometrie elektromotoru 
je zobrazena na obr. 4.3. 
 
Obr. 4.3 Zjednodušený model elektromotoru 
Pro zjednodušení byla z celkového modelu odstraněna převážná část součástí, které na 
výpočet nemají zásadní vliv. Model tak neobsahuje spojovací materiál mezi přírubami šasi 
astrojku dmychadla, stejně tak mezi patkami motoru a jeho uložením. Jednotlivé odlitky 
skříně strojku i motoru byly sjednoceny pomocí booleovských operací pro snížení počtu 
kontaktů v modelu.  
Poslední částí modelu byl tlumič sání, který byl z důvodu velkého počtu těles nahrazen 
hmotným bodem s hmotností 49,9    a momenty setrvačnosti               
      
                            
 . Hmotný bod reprezentující tlumič sání (obr. 4.2) byl 
upevněn vzdáleně na přírubu strojku, kde jeho hmotnost je soustředěna v reálném těžišti.     
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4.2 SÍŤ KONEČNÝCH PRVKŮ 
Pro vytvoření sítě konečných prvků šasi byla zvolena metoda Hex Dominant. Vygenerovaná 
síť je tedy tvořena primárně šestistěnnými (hexahedrickými) prvky. V místech, kde se 
nepodařilo vytvořit strukturovanou síť pomocí šestistěnů, nahradil program automaticky tato 
místa tzv. volnou, nestrukturovanou sítí, jejíž prvky jsou tetrahedrické.  
Při určení velikosti prvku sítě pro model bylo uvažováno především ohybové kmitání součástí 
šasi, které je, na rozdíl od kmitání v podélném a příčném směru závislé na frekvenci. Jak již 
bylo zmíněno, model je tvořen převážně plechovými díly, tedy součástmi, u kterých je vždy 
jeden rozměr dominantní nad ostatními. Z teorie je lze obecně považovat za desky (pruty). U 
těchto dílů pak velice snadno vzniká kmitání ohybové, právě kombinací působení kmitů 
v příčném a podélném směru [1].  
Výpočet rychlosti šíření ohybových vln byl určován pro profil rámu soustrojí dmychadla, 
jakožto části s nejnižší ohybovou tuhostí, kde lze předpokládat největší deformace. Maximální 
frekvence pro výpočet byla volena 4000 Hz. Rychlost šíření ohybových vln lze spočítat 
z obecného vztahu  
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kde          je jednotková hmotnost uvažovaného profilu. Moment setrvačnosti průřezu 
profilu      
   určíme ze vztahu  
     
                                                                                                                                     
kde   
      je poloměr setrvačnosti průřezu       . Pro tyč obdélníkového tvaru o tloušťce 
      se poloměr setrvačnosti průřezu spočítá jako  
  
  
  
  
                                                                                                                                       
Pro tloušťku profilu rámu 2 mm vyrobeného z konstrukční oceli tř. 11 je pak po dosazení 
momentu setrvačnosti průřezu (4.2) do vztahu (4.1) rychlost ohybových vln spočítána 
následovně: 
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Nutno zdůraznit, že rovnice (4.1) byla odvozena pro ohybové kmitání prutu, a pro kmitání 
desky je nutné zohlednit vliv kontrakce. Pro rychlost ohybových vln v deskách   ́     
    je 
tedy výsledek ze vztahu (4.4) upraven následovně 
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Velikost prvku sítě se poté určila z požadavku minimálního počtu šesti prvků na jednu 
vlnovou délku jako 
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kde        značí délku ohybové vlny. [1] 
Globální velikost prvku pro síť, která se týká hlavního rámu, byla zvolena hodnota 0,008 . 
Problematické a exponované součásti, jako je těleso tlumiče, uložení motoru, pryžové části 
silent bloků a U-profilové bočnice šasi, byly z důvodu zlepšení kvality sítě tvořeny prvky 
o velikosti 0,005 a 0,006 . Pro modely strojku dmychadla a elektromotoru, jakožto tuhých 
těles, se síť negeneruje. Program ovšem síťuje kontakty mezi jednotlivými tuhými tělesy 
a počet prvků a uzlů sítě tak mírně vzroste. Problém s vytvořením sítě se vyskytl 
u spojovacích částí silentbloků a napínací, závitové tyče. Zde byla velikost prvku sítě snížena 
na 0,004 .     
Takto tvořenou konečnoprvkovou sítí vzniklo celkem 243 089 prvků a 936 131 uzlů.  
 
Obr. 4.4 Vytvořená síť konečných prvků 
Síť na obr. 4.4 je tvořena následujícími typy prvků: 
 
SOLID186 a SOLID187 - pro objemové prvky (prostorové kvadratické prvky s 20/10 uzly 
CONTA174 a TARGET170 - pro kontaktní prvky (rovinné kvadratické kontaktní prvky)  
MPC184 - pro vazby mezi tělesy 
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4.3 OKRAJOVÉ PODMÍNKY 
Okrajové podmínky modelu byly nadefinovány podle reálně ukotveného soustrojí. V místech 
otvorů pro kotvení rámu šrouby byla použita vazba vetknutí a celá spodní část rámu je 
omezena podporou, která umožňuje pohyb modelu pouze směrem od podložky (Compression 
only support) viz obr. 4.5. 
 
Obr. 4.5 Okrajové podmínky modelu 
U tohoto typu úlohy nebylo třeba žádných komplikovaných kontaktů, nicméně většina 
kontaktních ploch je upravena a nastavena manuálně. V modelu je tak 25 aktivních kontaktů 
typu „bonded“ s cílenou hodnotou faktoru normálové tuhosti 1 v místech, kde se jedná 
o nahrazení svaru nebo šroubového spoje. Ostatní kontaktní dvojice mají faktor normálové 
tuhosti v rozmezí 0,6 - 0,8. V interakci mezi tuhými a pružnými tělesy byl zvolen asymetrický 
kontakt typu MPC (Multi - point constraint).  
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Obr. 4.6 Kontakty modelu 
Na obr. 4.6 jsou zobrazeny některé důležité kontakty modelu. První snímek zleva znázorňuje 
kontakt mezi motorem a uložením, snímek uprostřed kontakt uložení motoru a saní šasi a na 
posledním snímku je kontakt mezi pryžovou a ocelovou částí silentbloků.  
 
Obr. 4.7 Newton-Raphsonovy residuální síly 
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Předběžné výpočty ukázaly problém s konvergencí nadefinované úlohy z důvodu silové 
nerovnováhy v systému a při 108. iteraci byl výpočet ukončen. Pro určení míst, kde dochází 
k problémům s konvergencí byla po výpočtu vykreslena Newton-Raphsonova residuální síla. 
Na obr. 4.7 je patrné, že problémy vznikaly na spodní části rámu v uložení (Compression only 
support). Z tohoto důvodu byla v uložení snížena normálová tuhost na hodnotu faktoru 0,2 
a zároveň bylo programu nadefinováno, aby tuto hodnotu upravoval při každé iteraci. Takto 
upravený model zkonvergoval již při 49. iteraci.      
4.4 STATICKÁ ANALÝZA 
Šasi soustrojí dmychadla je staticky i dynamicky značně namáhaná součást. Konstrukce šasi 
nese strojek dmychadla o hmotnosti 125   , na kterém je upevněn tlumič sání o hmotnosti 
49,9    a dále je na něm uložen elektromotor s hmotností 116   . Přenos točivého momentu 
z motoru na rotory strojku je zprostředkován pomocí řemenového převodu, který je napínán 
při montáži posunem motoru (uložení) po posuvných saních (viz kap. 2.1.2). Lze také 
předpokládat, že dynamické vlastnosti silentbloků budou velkou měrou záviset na velikosti 
předepnutí vlivem zatížení. 
Z tohoto důvodu byla modální analýza řešena jako předepjatá od působení tíhového zrychlení 
a předpětí od řemenového převodu s předpokladem, že výsledky budou lépe reprezentovat 
reálné chování soustrojí za provozu. Pro výpočet předepjaté modální analýzy je nejdříve nutné 
spočítat analýzu statickou. 
 
Obr. 4.8 Zatížení modelu pro statickou analýzu 
BRNO 2016 40 
 
 
MODÁLNÍ ANALÝZA ŠASI 3D38 
 
Model pro statickou analýzu na obr. 4.8 je zatížen dvěma silami na výstupních hřídelích 
strojku a motoru o velikosti 3058   odpovídající předpětí řemenu, které byly spočítány 
softwarem Gates pro návrh řemenových převodů a následně přes momentovou rovnováhu 
přepočítány do působiště na výstupních hřídelích. Model je dále zatížen působením tíhového 
zrychlení 9,8066     . Při výpočtu byly uvažovány velké deformace (Large deflection). 
 
Obr. 4.9 Vypočtené celkové posuvy  
Na obr. 4.9 jsou zobrazeny vypočtené celkové posuvy. Největší deformace, o velikosti 
2,72   je na konci tlumiče v místě výtlaku a jedná se převážně o posunutí v kladném směru 
osy z. Toto posunutí je způsobeno pružnou deformací silentbloků od tíhových sil. V místě 
rámu soustrojí jsou největší celkové posuvy přibližně 1,51  .  
Obr. 4.10 znázorňuje vypočítané celkové posuvy a ekvivalentní napětí jednotlivých 
silentbloků. Statická analýza ukázala, že více je zatížena přední dvojice silentbloků, přičemž 
nejvíce zatížený silentblok je na straně strojku, vpředu u výtlaku. 
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Obr. 4.10 Celkové posuvy a ekvivalentní napětí silentbloků 
4.5 VÝSLEDKY MODÁLNÍ ANALÝZY   
Před výpočtem v plném rozsahu byla pro porovnání spočítána i nepředepjatá modální analýza. 
Výsledky, uvedené v tabulce 2 ukazují, že předpětí z počátku nemá na modální vlastnosti šasi 
velký vliv, ovšem od 10. módu se vlastní frekvence začínají lišit i o 15 . S předpokladem, 
že s rostoucí frekvencí bude rozdíl mezi módy stále větší, byla v práci dále uvažována pouze 
předepjatá modální analýza. 
Tabulka 2 Porovnání výsledků předepjaté a nepředepjaté modální analýzy 
Modální analýza Předepjatá  Nepředepjatá     
Číslo módu 
Frekvence 
[Hz] 
Frekvence 
[Hz] 
Rozdíl 
[Hz] 
Rozdíl 
[%] 
1 5,2307 5,502 0,2713 4,93 
2 5,3903 5,655 0,2647 4,68 
3 10,91 11,378 0,468 4,11 
4 12,705 12,98 0,275 2,12 
5 16,995 17,581 0,586 3,33 
6 18,232 18,749 0,517 2,76 
7 29,111 29,976 0,865 2,89 
8 40,137 41,808 1,671 4,00 
9 56,889 59,482 2,593 4,36 
10 88,603 104,24 15,637 15,00 
11 102,56 106,02 3,46 3,26 
12 103,34 120,12 16,78 13,97 
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Výpočet předepjaté modální analýzy proběhl v čase 11,14   na pracovní stanici Dell(R) 
Precision(R) T1700 se čtyř jádrovým procesorem Intel(R) Xeon(R) CPU E3-1241 v3 
s frekvencí až 3,90     a fyzickou pamětí 32    RAM. Řešená úloha měla 1 382 082 stupňů 
volnosti.    
Výsledkem analýzy omezené rozsahem 0 - 2000    je určení prvních 751 vlastních frekvencí 
modelu, kde první spočítaný mód má frekvenci 5,31    a poslední mód, daného rozsahu má 
frekvenci 1999,7   . Hodnoty všech 751 vypočítaných vlastních frekvencí jsou uvedeny 
v příloze č. 1. Lze si povšimnout, že v tomto rozsahu model vykazuje značné množství 
vlastních frekvencí. Toto je způsobeno faktem, že řešený model sestává převážně 
z plechových dílů, které z důvodu své poměrně nízké tuhosti dávají prostor k mnoha 
deformacím.  
Dalším důvodem vysokého počtu vlastních frekvencí je uložení šasi na pryžových 
silentblocích. Jejich vlastní tvary kmitů se v řešeném spektru objevují velice často, a jejich 
deformace většinou způsobují následný rozkmit sousedících částí šasi. Například módy 90, 
91, 92, a 93 jsou vlastní frekvence jednotlivých pryžových částí silentbloků. Tyto módy mají 
velice blízké frekvence, a to v rozsahu pouhého 0,51   , tedy 688,41    (90. mód) 
a 688,92    (93. mód). Tyto frekvenční skupiny se opakují v rámci celého rozsahu a vždy se 
jedná o deformaci jednoho, všech nebo dvojic silentbloků. S rostoucí frekvencí se pak počet 
vlastních frekvencí prudce zvyšuje (viz příloha č. 1). 
Prvních 6 výsledných módů analýzy, které způsobují teoreticky největší posuvy, jsou 
deformace silentbloků. Jedná se o ohybové a torzní kmity, nebo jejich kombinace, v jejichž 
důsledku se celé, pružně uložené šasi posouvá a rotuje. 
 
Obr. 4.11 Vlastní tvary kmitů, postupně: mód 1, mód 2, mód 3, mód 4 
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Na obr. 4.11 jsou zobrazeny první čtyři vlastní tvary kmitů modelu, kde dochází především 
ke kmitání horní části šasi uložené na silentblocích. Mód č. 1 (obr. 4.11 vlevo nahoře) 
znázorňuje kmitání horní části šasi při frekvenci 5,31    ve směru osy y a mód č. 2 (obr. 4.11 
vpravo nahoře) při frekvenci 5,48    ve směru osy x. Při frekvenci 11,07    (mód č. 3) 
vrchní část šasi rotuje kolem osy z (obr. 4.11 vlevo dole) a při frekvenci 12,87 Hz (mód č. 4) 
dochází k rotaci kolem osy z, spolu s posuvem ve směru osy z (obr. 4.11 vpravo dole). Na 
každém snímku je zobrazen nedeformovaný, drátový model.      
Následující vyhodnocení výsledků v jednotlivých tabulkách 3 až 5 znázorňuje vždy vlastní 
frekvence, seřazené podle příspěvku k posunutí v daném směru (participation factor x, y, z). 
Příspěvek k posunutí může být záporný, nebo kladný, přičemž uvažujeme jeho absolutní 
hodnotu. V tabulkách vlastních frekvencí jsou označeny barevně módy, jejichž frekvence 
souhlasí, nebo se blíží některé provozní frekvenci dmychadla a jejich harmonickým 
násobkům. Červeně je vždy označena souhlasná vlastní frekvence a oranžově, žlutě frekvence 
v blízkém frekvenčním pásmu některé provozní frekvence dmychadla.  
Pod každou tabulkou jsou pak znázorněny některé nejdůležitější vlastní tvary kmitů pro daný 
směr posuvu. Jednotlivé, vyobrazené módy byly vybrány s ohledem na velikost příspěvku 
k posuvu a dále jsou zde frekvenčně nebezpečné módy, blízké těm provozním (viz kap. 2.3).  
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Tabulka 3 Vlastní frekvence modelu seřazeny dle příspěvku k posuvu v ose x 
MODE 
FREQUENCY 
[Hz] 
PERIOD 
PARTIC. 
FACTOR 
RATIO 
EFFECTIVE 
MASS 
CUMULATIVE 
MASS FRACTION 
RATIO EFF. MASS 
TO TOTAL MASS 
2 5,48 0,1824 16,5680 1 274,494 0,866516 0,81447 
1 5,31 0,18824 3,9506 0,23845 15,6073 4,66E-02 4,63E-02 
3 11,07 9,04E-02 -3,7988 0,229287 14,4308 0,90962 4,28E-02 
6 18,44 5,42E-02 3,5412 0,213739 12,5401 0,959018 3,72E-02 
4 12,87 7,77E-02 1,9593 0,118259 3,83882 0,921086 1,14E-02 
45 461,10 2,17E-03 1,8738 0,113099 3,51115 0,981078 1,04E-02 
24 239,15 4,18E-03 1,2640 0,07629 1,5976 0,967677 4,74E-03 
48 483,07 2,07E-03 -1,0282 0,06206 1,0572 0,984805 3,14E-03 
23 230,33 4,34E-03 0,7962 0,048055 0,633879 0,962905 1,88E-03 
288 1248,84 8,01E-04 0,7217 0,043561 0,520857 0,992521 1,55E-03 
131 859,62 1,16E-03 0,5998 0,036203 0,359766 0,987815 1,07E-03 
38 350,52 2,85E-03 0,5761 0,034771 0,331864 0,970093 9,85E-04 
25 239,67 4,17E-03 0,5620 0,033921 0,315849 0,96862 9,37E-04 
19 206,69 4,84E-03 0,5240 0,031626 0,274551 0,960817 8,15E-04 
667 1880,46 5,32E-04 0,4183 0,025249 0,174999 0,998852 5,19E-04 
46 465,33 2,15E-03 0,4062 0,024516 0,164977 0,981571 4,90E-04 
5 17,19 5,82E-02 0,3988 0,024072 0,159058 0,921561 4,72E-04 
665 1871,69 5,34E-04 -0,3695 0,022304 0,136549 0,998199 4,05E-04 
15 134,39 7,44E-03 0,3527 0,021288 0,124392 0,959942 3,69E-04 
147 903,33 1,11E-03 -0,3519 0,02124 0,123831 0,988664 3,67E-04 
65 527,93 1,89E-03 0,3294 0,019883 0,108521 0,985447 3,22E-04 
642 1843,76 5,42E-04 0,3203 0,019334 0,102606 0,997694 3,04E-04 
119 833,51 1,20E-03 0,3192 0,019266 0,101891 0,986619 3,02E-04 
377 1433,21 6,98E-04 -0,3037 0,018328 9,22E-02 0,994031 2,74E-04 
558 1702,36 5,87E-04 -0,3028 0,018275 9,17E-02 0,99603 2,72E-04 
42 430,89 2,32E-03 -0,2930 0,017684 8,58E-02 0,970567 2,55E-04 
80 648,76 1,54E-03 -0,2800 0,016902 7,84E-02 0,985822 2,33E-04 
36 329,38 3,04E-03 0,2759 0,016653 7,61E-02 0,969097 2,26E-04 
273 1208,35 8,28E-04 0,2729 0,016469 7,44E-02 0,990557 2,21E-04 
.         .   . 
.         .   . 
.         .   . 
SUM         334,79   0,99338 
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Obr. 4.12 Vlastní tvary kmitů - mód 24 nahoře a 45 dole 
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Obr. 4.13 Vlastní tvary kmitů - mód 48 nahoře a 119 dole  
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Tabulka 4 Vlastní frekvence modelu seřazeny dle příspěvku k posuvu v ose y 
MODE 
FREQUENCY 
[Hz] 
PERIOD 
PARTIC. 
FACTOR 
RATIO 
EFFECTIVE 
MASS 
CUMULATIVE 
MASS 
FRACTION 
RATIO EFF. MASS 
TO TOTAL MASS 
1 5,31 0,18824 16,9590 1 287,601 0,854462 0,85336 
2 5,48 0,1824 -4,1524 0,24485 17,242 0,905688 5,12E-02 
5 17,19 5,82E-02 -3,9967 0,23567 15,9737 0,965205 4,74E-02 
10 88,87 1,13E-02 2,6707 0,15749 7,1329 0,988703 2,12E-02 
35 321,65 3,11E-03 1,5146 0,08931 2,29395 0,996348 6,81E-03 
4 12,87 7,77E-02 -1,5103 0,08906 2,28115 0,917747 6,77E-03 
3 11,07 9,04E-02 -1,3334 0,07862 1,77785 0,91097 5,28E-03 
7 29,29 3,41E-02 -0,6428 0,03791 0,413216 0,966715 1,23E-03 
14 131,55 7,60E-03 0,4320 0,02547 0,186635 0,989272 5,54E-04 
57 514,42 1,94E-03 -0,4288 0,02528 0,183861 0,997327 5,46E-04 
9 57,52 1,74E-02 -0,3969 0,02341 0,157555 0,967512 4,67E-04 
8 40,23 2,49E-02 0,3326 0,01961 0,110617 0,967043 3,28E-04 
72 575,71 1,74E-03 -0,3164 0,01866 0,100083 0,998029 2,97E-04 
6 18,44 5,42E-02 0,3081 0,01817 9,50E-02 0,965487 2,82E-04 
129 851,51 1,17E-03 -0,2631 0,01552 6,92E-02 0,998695 2,05E-04 
154 937,03 1,07E-03 0,2603 0,01535 6,78E-02 0,999034 2,01E-04 
47 480,39 2,08E-03 0,2463 0,01452 6,06E-02 0,996684 1,80E-04 
82 658,60 1,52E-03 0,2443 0,01441 5,97E-02 0,998229 1,77E-04 
58 515,09 1,94E-03 0,2409 0,01421 5,80E-02 0,9975 1,72E-04 
71 574,87 1,74E-03 0,2227 0,01313 4,96E-02 0,997732 1,47E-04 
27 274,84 3,64E-03 0,1914 0,01128 3,66E-02 0,989522 1,09E-04 
44 443,60 2,25E-03 -0,1860 0,01097 3,46E-02 0,996499 1,03E-04 
332 1332,92 7,50E-04 0,1615 0,00952 2,61E-02 0,999416 7,74E-05 
135 879,49 1,14E-03 -0,1605 0,00946 2,58E-02 0,998793 7,64E-05 
548 1675,46 5,97E-04 0,1554 0,00916 2,42E-02 0,999875 7,17E-05 
51 504,41 1,98E-03 -0,1495 0,00882 2,23E-02 0,996753 6,63E-05 
121 844,29 1,18E-03 0,1371 0,00808 1,88E-02 0,998462 5,58E-05 
506 1630,78 6,13E-04 0,1283 0,00757 1,65E-02 0,99974 4,89E-05 
538 1664,75 6,01E-04 -0,1268 0,00748 1,61E-02 0,9998 4,77E-05 
.         .   . 
.         .   . 
.         .   . 
SUM         336,587   0,998711 
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Obr. 4.14 Vlastní tvary kmitů - mód 10 nahoře a 35 dole 
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Obr. 4.15 Vlastní tvary kmitů - mód 47 nahoře a 51 dole 
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Tabulka 5 Vlastní frekvence modelu seřazeny dle příspěvku k posuvu v ose z 
MODE 
FREQUENCY 
[Hz]  
PERIOD 
PARTIC. 
FACTOR 
RATIO 
EFFECTIVE 
MASS 
CUMULATIVE 
MASS 
FRACTION 
RATIO EFF. MASS 
TO TOTAL MASS 
4 12,8709 7,77E-02 -16,046 1 257,477 0,862119 0,763978 
6 18,4448 5,42E-02 5,7457 0,358076 33,0132 0,975186 9,80E-02 
3 11,0673 9,04E-02 5,0803 0,316606 25,8093 8,77E-02 7,66E-02 
5 17,1942 5,82E-02 2,1399 0,133358 4,57906 0,875892 1,36E-02 
2 5,48255 0,1824 1,8244 0,113695 3,32829 1,01E-02 9,88E-03 
12 103,538 9,66E-03 1,028 0,064062 1,05668 0,980857 3,14E-03 
19 206,687 4,84E-03 0,94516 0,058903 0,893329 0,983706 2,65E-03 
42 430,893 2,32E-03 -0,7071 0,044067 0,499986 0,988597 1,48E-03 
23 230,33 4,34E-03 -0,6429 0,040066 0,413317 0,985356 1,23E-03 
74 591,378 1,69E-03 0,62903 0,039201 0,395676 0,9901 1,17E-03 
273 1208,35 8,28E-04 -0,53822 0,033542 0,289681 0,995342 8,60E-04 
8 40,2257 2,49E-02 -0,48768 0,030393 0,237836 0,976566 7,06E-04 
9 57,5201 1,74E-02 0,4845 0,030194 0,234742 0,977272 6,97E-04 
7 29,288 3,41E-02 0,47003 0,029293 0,220931 0,975851 6,56E-04 
210 1066,69 9,37E-04 -0,42476 0,026471 0,180418 0,994002 5,35E-04 
110 798,35 1,25E-03 0,39087 0,024359 0,152781 0,99133 4,53E-04 
36 329,381 3,04E-03 -0,38091 0,023738 0,145092 0,986675 4,31E-04 
11 103,042 9,70E-03 0,36672 0,022854 0,134483 0,977679 3,99E-04 
276 1214,31 8,24E-04 -0,36414 0,022693 0,132597 0,995893 3,93E-04 
24 239,15 4,18E-03 0,35607 0,02219 0,126784 0,985737 3,76E-04 
38 350,518 2,85E-03 0,34986 0,021804 0,122405 0,987047 3,63E-04 
107 786,407 1,27E-03 0,34205 0,021317 0,116997 0,99087 3,47E-04 
172 993,031 1,01E-03 0,32052 0,019975 0,102734 0,993159 3,05E-04 
377 1433,21 6,98E-04 0,31663 0,019732 0,100252 0,997563 2,97E-04 
343 1349,01 7,41E-04 0,31431 0,019588 9,88E-02 0,996923 2,93E-04 
22 217,584 4,60E-03 -0,31292 0,019501 9,79E-02 0,984112 2,91E-04 
80 648,759 1,54E-03 0,30925 0,019273 9,56E-02 0,990402 2,84E-04 
136 883,957 1,13E-03 0,29782 0,01856 8,87E-02 0,992005 2,63E-04 
288 1248,84 8,01E-04 -0,26636 0,0166 7,09E-02 0,996283 2,11E-04 
.         .   . 
.         .   . 
.         .   . 
SUM         332,478   0,98652 
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Obr. 4.16 Vlastní tvary kmitů - mód 12 nahoře a 36 dole 
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Obr. 4.17 Vlastní tvary kmitů - mód 42 nahoře a 172 dole 
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Převážná část vlastních kmitů šasi se týká jeho spodního rámu. Ten je vyroben z ocelového 
plechu tloušťky 2   , a tak má tendenci se nejvíce deformovat v nízkých frekvencích. 
V tabulce č. 3 jsou uvedeny vlastní frekvence módů, které nejvíce přispívají k posuvu v ose  . 
Z této tabulky byly vybrány módy č. 45 (obr. 4.12 - dole) a 48 (obr. 4.13 - nahoře), které se 
zdají být nejvíce nebezpečné, co se týče hodnoty jejich příspěvku k posuvu a blízkosti 
k některé provozní frekvence dmychadla. Tvary kmitů těchto módů jsou velice podobné, 
pokaždé se jedná o ohybové kmity bočnic rámu ve vertikálním směru vůči podložce. 
Deformace bočnic pak způsobuje následný rozkmit příčníků rámu, který se přenáší na torzi 
napínací tyče uložení motoru.  
Vysoké příspěvky k posuvům ve směru osy y působí módy 10 (obr. 4.14 nahoře) a 51 (obr. 
4.15 dole). Největší deformaci způsobují na rámu a v místě silentbloků, kde 10. mód kmitá 
ohybovým tvarem ve směru osy y a při 504,4    (51. mód) dochází k ohybovému kmitání 
silentbloků ve směru osy x, přičemž dochází k následnému rozkmitu přední části rámu. 
Pro posuvy ve směru osy z jsou nejvíce nebezpečné módy 36 a 172. Mód č. 36 (obr. 4.16 – 
dole) kmitá ohybovým tvarem v místě předního příčníku rámu na frekvenci 329,4   , která 
souhlasí s frekvencí pulzační. Při frekvenci 993    dochází mimo jiné ke kmitání zadního 
konce tlumiče výtlaku (viz obr. 4.17 – dole). Tato frekvence se blíží harmonickému násobku 
pulzační frekvence, a může zde tak s vysokou pravděpodobností docházet k rezonanci 
s následným zvýšením vibrací a vyzařovaného hluku.          
Analýzou modálních vlastností šasi bylo nalezeno velké množství vlastních frekvencí, mezi 
nimiž je i několik módů, které lze považovat za potenciálně nebezpečné z hlediska možného 
vzniku rezonance. Např. na frekvenci 497    dochází ke kmitání uložení motoru (obr. 4.18), 
které svými vlastnostmi a tvarem můžeme považovat za membránu. Tvar kmitů je znovu 
omezen upevněným motorem a odpovídá základnímu rozložení amplitud jako je tomu 
u obdélníkových membrán [1]. Podobnou deformaci ovšem s dvojnásobným počtem 
ohybových vln reprezentuje 174. mód (obr. 4.19). Tento mód má přibližně dvojnásobnou 
frekvenci, tedy 1000   . Obě frekvence přibližně souhlasí s harmonickými násobky 
frekvence pulzační.  
V případech nalezení frekvenční shody, resp. potenciálního vzniku rezonance se nabízí 
vykreslení hodnot ekvivalentního přetvoření   (Von-mises). Vhodnou úpravou geometrie 
v tomto místě lze nejúčinněji tzv. přeladit daný mód a posunout tak vlastní frekvenci mimo 
rezonanční pásmo. Na obr. 4.18 je zobrazen 50. mód (497 Hz) s detailem ekvivalentního 
přetvoření a na obr. 4.19 je podobně znázorněn mód č. 174 (1000 Hz). Oba detaily 
ekvivalentního přetvoření byly vyhodnoceny bez pryžových částí silentbloků.  
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Obr. 4.18 Vlastní tvary kmitů a ekvivalentní přetvoření (Von-mises) - mód 50 
 
Obr. 4.19 Vlastní tvary kmitů a ekvivalentní přetvoření (Von-mises) – mód 174
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5 HARMONICKÁ ANALÝZA ŠASI 3D38 
Pro ucelený náhled na problematiku vibrací soustrojí dmychadla je vhodné dobře znát 
všechny zdroje vibrací a jejich dynamické vlastnosti. Zajímá nás především, jak vysokých 
amplitud jsou tyto zdroje schopny dosahovat, za jakých provozních podmínek, a jak se 
to navenek projeví na samotné konstrukci šasi. Je-li průběh těchto budících účinků 
periodický, můžeme ke zjišťování odezvy použít harmonickou analýzu.    
Numerický výpočet harmonické analýzy byl proveden na stejném modelu jako u modální 
analýzy, tzn. geometrie, okrajové podmínky a síť modelu je totožná (viz kapitoly 4.1 až 4.3). 
Rozdíl v nastavení modelu pro výpočet spočívá pouze nastavení harmonického buzení 
a rovněž bylo uvažováno materiálové tlumení (viz tabulka č. 1).  
Rozsah harmonické analýzy byl volen podle naměřeného frekvenčního spektra na šasi, kde se 
převážná část buzení odehrává do frekvence 2000    (viz obr. 6.3). S ohledem na frekvenční 
rozlišení naměřených budících účinků (počet spektrálních čar) a výpočtovou náročnost úlohy 
byl frekvenční rozsah rozdělen na 500 kroků po 4   . Náročnost úlohy spočívala v nastavení 
budících účinků, které nejsou konstantní, ale mění v závislosti na frekvenci. Řešená metoda 
výpočtu odezvy je tzv. plná (Full solution method).  
Harmonickou analýzu je možno řešit buď plnou metodou, nebo metodou modální superpozice 
(MSUP). Při MSUP je ovšem vhodné počítat předchozí modální analýzu do dvojnásobku 
řešeného rozsahu, v našem případě 4000   , což by bylo u tohoto modelu z hlediska objemu 
dat velice náročné. Modální, předepjatá analýza spočítaná do 3050 Hz čítala 2100 vlastních 
módů a velikost na disku činila 1650 GB dat, přičemž počet vlastních frekvencí, a tedy 
i objem dat rostl téměř exponenciálně (viz kap. 4.5). Z tohoto důvodu je harmonická analýza 
řešena jako nepředepjatá s frekvenčně závislým buzením.   
5.1 HARMONICKÉ BUZENÍ 
Buzení modelu pro harmonickou analýzu bylo nastaveno tak, aby odpovídalo reálnému 
provozu dmychadla při středním zatížení. Z tohoto důvodu není buzení v této analýze 
konstantní, ale amplituda je zadávána v závislosti na frekvenci. Místa působení budících 
účinků jsou zobrazeny na obr. 5.1, zde se jedná o buzení naměřeným průběhem zrychlení a na 
obr. 5.2, kde jsou zobrazeny plochy, na které byl zadáván naměřený průběh tlaku. 
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Obr. 5.1 Zatížení od zrychlení v místě příruby a uložení motoru 
Pro buzení zrychlením byly na šasi vybrány plochy, ke kterým je připevněn strojek 
dmychadla a elektromotor. Hodnoty amplitud zrychlení, působící na přírubu (obr. 5.1 vlevo) 
ve směru osy z, byly vyexportovány z naměřeného, frekvenčního spektra na obr. 6.2. Ve 
stejném směru i orientaci bylo zadáno zrychlení na patky motoru (obr. 5.1 vpravo), resp. na 
jeho uložení v místě patek. Hodnoty pro buzení na těchto plochách byly získány 
z frekvenčního spektra na obr. 6.4.   
 
Obr. 5.2 Zatížení tlakem v místě potrubí tlumiče výtlaku 
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Na obr. 5.2 jsou znázorněny plochy uvnitř tlumiče výtlaku vystaveny působení tlaku. 
Hodnoty tlaku byly určeny z frekvenčního spektra měření širokopásmovým mikrofonem 
(obr. 6.6). Takto získané hodnoty amplitud byly následně upraveny, aby efektivní hodnota 
tlaku odpovídala provoznímu tlaku (60 kPa). Buzení tlakem v místě tlumiče výtlaku je tedy 
zadáno tabulárně v závislosti na frekvenci. Další možností zjištění tlaku uvnitř tlumiče 
výtlaku pro buzení by bylo umístění několika snímačů tlaku podél tlumiče. Tento způsob by 
byl ovšem velice náročný a zkušebna k takovému měření nemá potřebné vybavení.  
Všechny frekvenčně závislé hodnoty buzení pro harmonickou analýzu byly zjištěny 
experimentálně v rozsahu 0 – 2000 Hz s frekvenčním krokem 4 Hz. 
5.2 VÝSLEDKY HARMONICKÉ ANALÝZY 
Harmonická analýza v rozsahu 0-2000    po 4    trvala 107,7 h na pracovní stanici Dell(R) 
Precision(R) T1700. Vyhodnocovány byly celkové, posuvy na vybraných, důležitých 
plochách na šasi. Následující grafy ukazují vypočtené maximální amplitudy posuvů v osách 
x, y, z, a pro vyhodnocení potenciálně nebezpečných frekvencí jsou zde vyznačeny provozní 
frekvence dmychadla a některé jejich důležité, harmonické násobky. Na obr. 5.3 jsou 
zobrazeny celkové posuvy na tlumiči výtlaku, kde největší amplitudy jsou přibližně do 24 Hz 
a pak prudce klesají. Podobně je zobrazen graf na obr. 5.4, kde jsou posuvy vyhodnoceny 
na předním příčníku rámu, a poslední graf (obr. 5.5) zobrazuje průběh celkových posuvů 
na horní části uložení motoru.     
 
Obr. 5.3 Vypočítané celkové posuvy v osách x, y, z na tlumiči výtlaku 
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Obr. 5.4 Vypočítané celkové posuvy v osách x, y, z na předním příčníku rámu 
 
Obr. 5.5 Vypočítané celkové posuvy v osách x, y, z na uložení motoru 
Vypočítané závislosti posuvů na frekvenci na jednotlivých místech šasi ukázaly, že 
k největším posuvům ve všech osách dochází na začátku počítaného rozsahu, přibližně od 
4    do 28   . Obr. 5.6 znázorňuje postupně vypočtené, celkové posuvy při frekvencích 
4   , 16   , 20   , 28   , kde dochází převážně k posuvům v místě uložení motoru a celé 
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horní části šasi vlivem deformace silentbloků. Při frekvenci 4    a 16    horní část šasi 
kmitá ve směru osy z a zároveň dochází k ohybovým kmitům uložení motoru a podélného 
nosníku v příčném směru osy y. Při frekvenci 20    a 28    začíná horní část, uložená na 
silentblocích kmitat i ve směru osy y a dochází ke kombinovanému, kmitavému pohybu 
v osách y a z. 
 
Obr. 5.6 Celkové posuvy při frekvencích, postupně: 4 Hz, 16 Hz, 20 Hz, 28 Hz 
Při frekvencích 160    a 180    dochází k ohybovým kmitům podélných U-profilů 
(obr. 5.7). Tyto frekvence mají v grafu (na obr. 5.4 dole) jedny z největších amplitud a jsou 
v blízkém pásmu frekvence od průchodu lopatek BPF. Způsobují tak velké posuvy na tlumiči 
výtlaku.  
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Obr. 5.7 Celkové posuvy při frekvencích 160 Hz nahoře a 180 Hz dole 
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Obr. 5.8 Celkové posuvy při frekvencích 1216 Hz nahoře a 1344 Hz dole 
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Uložení motoru má vysoké amplitudy celkových posuvů na frekvencích 1216 Hz 
(obr. 5.8 nahoře) a 1344    (obr. 5.8 dole), kde dochází k ohybovým tvarům kmitů uložení 
motoru a podélných U-profilů nad silentbloky. 
 
Obr. 5.9 Celkové posuvy při frekvencích 212 Hz nahoře a 224 Hz dole 
K největším posuvům v místě příčníků rámu a bočnic horní části šasi dochází při frekvencích 
212   , 224    (obr. 5.9) a 760    a 1208    (obr. 5.10) Vlivem frekvence 212 Hz dochází 
rotaci horní části uložené na silentblocích kolem osy z, kde osa rotace prochází přibližně 
středem motoru. 
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Při frekvencích 224    dochází převážně k torznímu kmitání zadního příčníku rámu, vlivem 
čehož kmitá následně horní část uložení, ohybově. K ohybovým kmitům U-profilových částí 
saní s následným rozkmitáním uložení motoru v přední části před motorem dochází 
při frekvenci 1208   . 
 
Obr. 5.10 Celkové posuvy při frekvencích 760 Hz nahoře a 1208 Hz dole 
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Ve všech výše uvedených grafech na obr. 5.3 až 5.5 se objevují taktéž špičky amplitud 
na harmonických násobcích pulzační frekvence 2XPF (664   ) a frekvence od průchodu 
lopatek 3XBPF (500 Hz). Jedná se o amplitudy frekvencí, které se na šasi objevují téměř 
vždy, a lze je tak považovat za potenciálně nebezpečné. Tvary kmitů celkových posuvů těchto 
frekvencí bez zobrazeného tlumiče jsou znázorněny na obr. 5.11. 
 
Obr. 5.11 Celkové posuvy při frekvencích 500 Hz vlevo a 664 Hz vpravo (bez zobrazeného tlumiče) 
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6 MĚŘENÍ VIBRACÍ A AKUSTICKÉHO TLAKU 
Dalším bodem práce bylo provést základní měření vibrací a akustického tlaku ve výtlaku 
za provozu dmychadla ve zkušebně firmy Kubíček VHS. Jednalo se především o frekvenční 
analýzy, které slouží jako podklad pro určení budících účinků v numericky řešené harmonické 
analýze (kap. 5). Součástí měření je také analýza dynamického chování soustrojí za chodu, 
metodou zviditelnění provozních tvarů kmitů (Operating deflection shapes). Veškerá měření 
probíhala za stejných provozních podmínek na prototypovém, přetlakovém soustrojí velikosti 
3D38C-100.  
Provozní podmínky byly zvoleny tak, aby bylo soustrojí schopno pracovat setrvale, a nebylo 
jej nutné v průběhu zkoušek zastavovat z důvodu rostoucí teploty motoru. Měření tedy 
probíhalo za přetlaku 60    , při otáčkách rotorů dmychadla 3316      . Před každým 
měření bylo soustrojí zahřáto na provozní teplotu oleje 80   . 
Pro účely diagnostiky rootsových dmychadel se nejčastěji využívají měření rychlosti vibrací 
v rozsahu 10-1000    dle normy ČSN ISO 10816 a měření zrychlení vibrací v rozsahu 
0,5 až 16    . Při diagnostikování problému se zvýšenými, celkovými vibracemi, popř. 
hluku obvykle následuje měření spektra pomocí FFT, kde lze ze známých frekvencí zjistit 
původ tohoto problému a blíže ho specifikovat.   
6.1 MĚŘÍCÍ APARATURA 
Měření vibrací probíhalo na 2-kanálovém analyzátoru A4300-VA3 od firmy Adash. Tento 
analyzátor je primárně určen k diagnostice strojů a strojních zařízení, nicméně je 
optimalizován pro diagnostiku ložisek, ložiskových závad a stavu mazání. Přístroj podporuje 
FFT analýzy i měření časových záznamů s volitelným frekvenčním rozsahem, či počtem 
spektrálních čar. Pro vysokofrekvenční analýzy (diagnostika stavu ložisek, ozubených kol) 
se využívají širokopásmová měření obálkovou metodou.  
Po připojení druhého akcelerometru, či laserové tachosondy pro měření otáček lze využívat 
dvoukanálová měření jako je rozběh-doběh, měření amplitudy a fáze, nebo vyvažování 
rotorových součástí, apod. Analyzátor A4300-VA3 má dva kanály pro připojení 
akcelerometru a jeden kanál pro měření otáček, přičemž současně lze využívat pouze dva 
kanály.  
Snímání signálu zajišťuje tlakový akcelerometr od firmy Adash fungující na principu piezo-
krystalu, který se vyznačuje širokým frekvenčním rozsahem do 8000   , citlivostí 100     
a odolností proti rázům. Nevýhodou je jeho náchylnost na změny teplot. Uchycení snímače 
k měřenému povrchu je realizováno pomocí silného, permanentního magnetu, popř. je možné 
snímač upevnit pomocí závitu M8x1,5.   
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6.2 FREKVENČNÍ SPEKTRUM VIBRACÍ 
Frekvenční spektrum měřeného rootsova dmychadla je poměrně dobře čitelné, a lze v něm tak 
snadno nalézt základní frekvence, které byly určeny výpočtem v kapitole 2.3. Při určování 
rozsahu numericky řešené modální analýzy se vycházelo právě z naměřených spekter vibrací. 
Pro měření byla na šasi vybrána tři místa a analyzátor vibrací byl nastaven následovně: 
 Frekvenční rozsah - 0 – 5000    
 Počet spektrálních čar - 400 (        ) 
 Spouštění triggeru - freerun 
 Průměrování - lineární 
 Počet měření - 4 
 Měřená veličina amplitudy - zrychlení v                   
Lineární průměrování znamená, že spektrum je v časovém úseku změřeno, v tomto případě 
4x z nichž každé měření má stejnou váhu. Nastavením triggeru na „freerun“ dochází k měření 
ihned po spuštění a následující měření proběhne ihned po skončení předešlého.   
 
Obr. 6.1 Frekvenční spektrum zrychlení vibrací na strojku 
Pro první měřené spektrum byl snímač upevněn na strojku dmychadla v místě, které je určeno 
pro diagnostiku vibrací. Těchto měřících ploch je na strojku celkem šest, z toho čtyři jsou 
ve vertikálním a dvě v horizontálním směru. Plochy jsou umístěny na ložiskových tělesech 
a provádí se v nich základní měření rychlosti a zrychlení každého dmychadla. Konkrétně 
na obr. 6.1 je frekvenční spektrum z měřícího bodu č. 1, který se nachází v místě ložiska 
výstupní hřídele. V tomto místě lze dobře měřit vibrace ložisek, záběru ozubených kol, ale 
i vibrace způsobené pulzacemi. 
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Frekvenční spektrum strojku (obr. 6.1) je velice bohaté na informace téměř v celém rozsahu 
do 5000   . Graf je pro názornost upraven pomocí harmonického kurzoru, kde jsou označeny 
harmonické násobky frekvence od průchodu lopatek. Subsynchronní oblast spektra 
(0 až 55   ) není měřena s dostatečným rozlišením, ovšem nevyskytují se v ní špičky, a tak 
lze předpokládat, že měřené dmychadlo nemá výraznou závadu na otáčkové frekvenci.  
Na frekvenci 4525 Hz (obr. 6.1) si lze povšimnout výrazné hodnoty zrychlení vibrací 
s tzv. postranními pásmy, které jsou průvodním znakem frekvencí ozubených kol. Jedná se 
o dvojnásobek frekvence od záběru zubů (2GMF), což nasvědčuje možnému problému 
v místě spolu zabírajících kol. Nemusí to ovšem nutně znamenat problém se samotným 
soukolím. Dalším měřením, např. amplitudy a fáze nebo obálky spektra lze zjistit, zda se 
jedná o nesouosost, nevyváženost, nebo opotřebení zubů. V případě, kdy by se amplituda 
na 2GMF znatelně zvyšovala v závislosti na amplitudě frekvence otáčkové (1X), znamenalo 
by to, že vibrace ozubených kol způsobuje nevývaha, nebo nesouosost rotorů. 
Obr. 6.2 Frekvenční spektrum zrychlení vibrací na přírubě šasi 
Druhé měření spektra, za stejných podmínek i nastavení analyzátoru bylo provedeno 
na přírubě šasi. Obr. 6.2 ukazuje, jak se mění amplitudy jednotlivých kmitočtů oproti prvnímu 
měření na strojku. Lze si povšimnout, že amplitudy na frekvenci 500 a 1000    značně 
poklesly, naopak harmonické násobky pulzační frekvence 662,5 a 825    mají amplitudu 
výrazně vyšší. Stejně tak zde vzrostla amplituda 2GMF (4525   ) spolu s jeho prvním 
postranním pásmem na frekvenci 4475   , které má odstup otáčkové frekvence a vzniká 
tzv. modulací frekvencí. Hodnoty zrychlení z tohoto spektra (do 2000   ) byly použity jako 
budící účinky na přírubu šasi v harmonické analýze (viz kapitola . 5.1).  
Pro více informací o šíření vibrací konstrukcí šasi bylo změřeno i spektrum na spodní bočnici 
šasi nad silentbloky. Spektrum na obr. 6.3 ukázalo, že na samotné šasi se přenáší vibrace 
o kmitočtech pouze do 2000   . Vyšší frekvence se ve spektru měřeném na šasi téměř 
neobjevují. Z tohoto důvodu je rozsah modální i harmonické analýzy omezen do 2000  . 
Hodnoty nad 2000    jsou tak z hlediska posuzování vibrací na šasi málo významné.       
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Obr. 6.3 Frekvenční spektrum zrychlení vibrací na bočnici konstrukce šasi 
Hodnoty zrychlení vibrací pro buzení v místě patek motoru pro harmonickou analýzu byly 
vyexportovány ze spektra na obr. 6.4. Snímač byl umístěn na patku motoru ve směru kolmém 
na uložení. Naměřené spektrum je daleko více rozkmitané a objevují se v něm amplitudy 
frekvencí od strojku i od motoru. Modulací obou těchto budících účinků pak vznikají nové 
frekvence, které se objevují od 1387    výše a na obr. 6.4 je lze poznat tak, že se vyskytují 
mimo červeně vyznačené čáry harmonického kurzoru.  
Obr. 6.4 Frekvenční spektrum zrychlení vibrací na patkách elektromotoru 
6.3 FREKVENČNÍ SPEKTRUM AKUSTICKÉHO TLAKU 
Poslední experimentální částí bylo měření spektra akustického tlaku v místě výtlaku, jako je 
zobrazeno na obr. 6.5. Toto měření sloužilo pro určení budících účinků na těleso tlumiče 
výtlaku v harmonické analýze. Měření probíhalo ve zkušebně firmy Kubíček VHS na měřící 
sestavě poskytnuté VŠB, které sestává z kapacitního, širokopásmového mikrofonu M 360 ICP 
s rozsahem 10    - 20     a citlivostí 12,5      , signálového rozhraní S.C.S. 5041    
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a 16-bitové měřící karty National Instruments DAQCard-6036-E. Aby bylo zajištěno, že 
měřené spektrum nebude ovlivněno hlukem vyzařovaným z potrubí výtlaku nebo samotným 
strojkem a motorem, bylo celé soustrojí umístěno do protihlukového krytu.  
 
Obr. 6.5 Měření spektra hluku  
Na obr. 6.6 je znázorněno spektrum akustického tlaku v rozsahu 0 – 10 000   , měřená 
veličina amplitudy je efektivní hodnota tlaku v [Pa]. Nejvyšší hodnoty tlaku jsou samozřejmě 
na pulzační frekvenci 332 Hz a na jejích harmonických násobcích 664, 1328 Hz. Naměřené 
hodnoty frekvencí korespondují s vypočítanými provozními frekvencemi v kap. 2.3.  
 
Obr. 6.6 Frekvenční spektrum akustického tlaku u výtlaku 
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Takto získané hodnoty amplitud akustického tlaku byly následně upraveny, aby efektivní 
hodnota tlaku odpovídala  provoznímu tlaku 60    . Je zde tak zahrnut předpoklad že 
frekvenční spektrum tlaku se při zatížení oproti chodu naprázno příliš nezmění. Další 
možností zjištění tlaku uvnitř tlumiče výtlaku pro buzení by bylo umístění několika snímačů 
tlaku do stěny tlumiče. Tento způsob by byl ovšem velice náročný a zkušebna k takovému 
měření nemá potřebné vybavení. 
6.4 PROVOZNÍ TVARY KMITŮ  
Metoda zviditelnění provozních tvarů kmitů (Operational deflection shapes), (dále už jen 
„ODS“) je nástroj pro diagnostiku skutečných, dynamických vlastností strojů, nebo jejich 
částí. Výsledkem této analýzy je vizualizace zjednodušeného modelu, která dokáže lépe 
přiblížit chování stroje za provozních podmínek [8]. ODS je poměrně náročná analýza 
a používá se v případech zvýšené úrovně vibrací. Měření ODS předchází vždy FFT analýza, 
která by měla ukázat jednu frekvenci ve spektru jako dominantní.   
6.4.1 MODEL PRO MĚŘENÍ PROVOZNÍCH TVARŮ KMITŮ 
Před začátkem samotného měření je výhodné věnovat dostatek času přípravě geometrie 
modelu. Měření ODS je poměrně náročná analýza a vhodným zvolením počtu měřených bodů 
a jejich stupňů volnosti lze značně snížit její časovou náročnost. Při volbě měřících bodů je 
nutné zohlednit i přístupnost upevnění akcelerometru ve všech třech směrech. Při použití      
3-osého snímače je volba bodů samozřejmě snazší, a model může mít rozmanitější tvary.   
 
Obr. 6.7 Zjednodušený model pro měření provozních tvarů kmitů 
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Příprava modelu soustrojí dmychadla spočívala nejprve ve zvolení měřících bodů, jejichž 
souřadnice byly vyexportovány z CAD modelu. Model šasi pro analýzu ODS má celkem 
40 měřených bodů. Po té následuje nadefinování bodů v prostředí geometrie softwaru PTK 
5.0 firmy ADASH s následným propojením jednotlivých bodů, u kterých chceme sledovat 
vzájemnou interakci, jako je znázorněno na obr. 6.7.  
Samotné měření probíhalo na soustrojí, zatíženém tlakem 60    , při konstantních otáčkách 
3316      . Pro analýzu ODS je nutné dvoukanálové měření, kdy jeden kanál obsadí 
laserová tachosonda pro měření fáze a druhý snímač – akcelerometr měří amplitudu zvolené 
veličiny. Rozestavení jednotlivých přístrojů při měření je znázorněno na obr. 6.8, kde 
můžeme vidět upevněný akcelerometr na skříni strojku a na levé straně laserovou tachosondu, 
která snímá otáčky výstupní hřídele dmychadla. Referenční signál pro otáčkovou sondu je 
zajištěn odrazem paprsku reflexního bodu na hřídeli. 
                          
Obr. 6.8 Měření provozních tvarů kmitů 
V místech, kde nebylo z důvodu přístupnosti možné upevnit snímač pomocí magnetu, bylo 
nutné použít měřící hrot. Ten je vhodné použít jen v případech, kdy je měřen neželezný 
materiál, nebo kdy nelze dostatečně spolehlivě upevnit snímač, bez toho aniž by bylo měření 
nějakým způsobem ovlivněno.  
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Obr. 6.9 Měřící směry v osách x, y, z 
Po měření následuje export dat do připraveného modelu. V každém bodě je nutné zvolit 
měřící směry v osách x, y, z, tak jako byly ve skutečnosti měřeny snímačem (viz obr. 6.9). 
Každý měřící směr tedy představuje buňku, do které jsou zapsány informace o velikosti 
amplitudy a fáze, při které byla daná amplituda zaznamenána. Pro určení pohybu čtyřiceti 
bodů modelu tedy proběhlo celkem 120 měření amplitudy a fáze. Program umožňuje zadávání 
hodnot amplitud v posunutí, rychlosti i zrychlení vibrací.  
Konečnou fází je samotná animace, která nabízí celou řadu nástrojů pro vizualizaci 
výsledného pohybu. Výstupem analýzy ODS je videosekvence při pohledu z boku a shora 
(viz příloha č. 2, 3), která nejlépe vypovídá o chování šasi za provozu. Další možností 
vizualizace je zobrazení několika poloh za sebou v jednom snímku, jako na obr. 6.10. Tento 
celkový pohled na rozkmitané soustrojí poukazuje na fakt, že pohyb horní části šasi se 
strojkem a motorem je značně ovlivněn pružností silentbloků, na kterých je uloženo. Úkolem 
ODS je obvykle nalezení tzv. „slabého místa“, tedy místa s nižší tuhostí v porovnání 
s ostatními částmi soustrojí. V případě pružně uloženého šasi budou vždy tímto místem právě 
silentbloky, a to může značně znesnadňovat analýzu výsledků. 
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Obr. 6.10 Vizualizace pohybu modelu  
Velice užitečným nástrojem pro nalezení místa, které může být původcem zvýšených vibrací, 
je vykreslení tzv. orbit bodů. Vhodným natočením modelu lze získat velice užitečné snímky 
o pohybu jednotlivých bodů. Orbita sice neukáže jejich vzájemnou interakci, ale zřetelně 
zobrazí trasu, po které se každý bod za provozu pohybuje. Poloměr orbity bodu pak udává 
velikost amplitudy rozkmitu v porovnání s ostatními body šasi. Pro ucelenější náhled je 
vhodné sledovat orbity bodů alespoň ze dvou, nejlépe ze tří stran, jako na obr. 6.11.   
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Obr. 6.11 Orbity bodů v analýze provozních tvarů kmitů – pohled z boku a shora 
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Na obr. 6.11 v místě uchycení motoru k šasi si lze všimnout orbit o poměrně velkých 
poloměrech, označených modrými šipkami. To poukazuje na možné uvolnění uložení motoru, 
nebo velkou vůli mezi saněmi a šasim. Motor je jednostranně zatěžován silami od řemene, 
vzniká zde moment, který má tendenci celé uložení natáčet a dochází ke kmitavému, 
rotačnímu pohybu, který znázorňují označené orbity na obr. 6.11 – dole.  
 
Obr. 6.12 Pohyb bodů na uložení motoru a na saních šasi 
Detailní náhled na uložení motoru z boku na obr. 6.12 jasně ukázal, že body na uložení 
a na šasi, jsou vzájemně v proti fázi. Na horním snímku, kdy je bod uložení motoru č. 31 ještě 
nad bodem č. 15, měřeném na šasi, se zdá situace v pořádku. Dolní snímek ovšem ukazuje 
situaci, kdy se bod č. 31 dostává pod bod č. 15. Animace ODS zde ukazuje prolínání těchto 
bodů, protože nerespektuje kontakty mezi nimi. Ve skutečnosti to ale znamená, že vektory 
jejich rychlostí mají v daném čase opačný směr.    
Důsledkem toho může uložení motoru od saní odskakovat a mohou zde vznikat vysoké 
amplitudy vibrací, které se mohou dále šířit přes řemenový převod na samotný strojek 
a následně celou konstrukci šasi. 
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7 KONSTRUKČNÍ ÚPRAVY A DOPORUČENÍ 
 
Výsledky modální a harmonické analýzy ukázaly některé možné konstrukční nedostatky, 
které se na šasi při provozu mohou více, či méně negativně projevit. Většina nebezpečných 
tvarů kmitů z modální analýzy v nízkofrekvenční oblasti se projevuje na rámu šasi. 
Zde důsledkem nízké tuhosti konstrukce dochází k největším posuvům, zejména ve směru 
osy z.  
Doporučení pro eliminaci největších posuvů je zesílení materiálu rámu. Stávající rám je 
vyroben z ocelového plechu jakosti EN 1.0038 (ČSN 11 375.1) tloušťky 2   vhodného pro 
svařování. Zesílením tloušťky plechu na 3   by mohlo dojít k posunutí velké části vlastních 
frekvencí směrem do vyšších hodnot a v nízkofrekvenční oblasti (do 2000 Hz) by tak 
nedocházelo k tolika rezonancím, jako při použití současného rámu.   
Další možnou konstrukční úpravou by mohlo být vyztužení stávajícího rámu šasi (materiál 
tloušťky 2 mm) vzpěrami uvnitř U-profilu, jako je znázorněno na obr. 7.1. Tyto vzpěry 
o rozměru 95x39   by byly vyrobeny z totožného materiálu, tloušťky 2    a přivařeny 
na jedné straně koutovým svarem velikosti a1. V případě použití vzpěr z plechu tloušťky 
3   by eventuálně mohl být svar na obou stranách vzpěry. Vzpěry je vhodné nejlépe umístit 
pod každý příčník rámu a jednu vzpěru doprostřed mezi příčníky, za předpokladu, že nebrání 
přístupu pro montáž protihlukového krytu.  
 
Obr. 7.1 Zvýšení tuhosti rámu pomocí vzpěr 
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Modální analýza s následným vykreslením hodnot ekvivalentního přetvoření ukázala celkové 
deformace v místě uložení motoru, a to při frekvencích blízkých provozním frekvencím 
dmychadla (viz obr. 4.18 a 4.19). Následující konstrukční úprava vychází právě z těchto 
výsledků.  
Obr. 7.2 znázorňuje možnou konstrukční úpravu přivařením výztuh, při které by došlo ke 
zvýšení ohybové tuhosti bočních lemů i horní části pro kotvení motoru a pravděpodobně 
i k posunu vlastní frekvence celého uložení mimo rezonanční pásmo. Výztuhy o rozměrech 
354x39   a 295x39   lze zhotovit z plechu tloušťky 3   a jakosti EN 1.0038.  
Výztuhy je možné přivařit koutovým svarem velikosti    k bočním lemům a přerušovaným, 
koutovým svarem ke spodní části uložení. Červeně označenou výztuhu lze k bočním lemům 
přivařit tupým svarem.  
 
Obr. 7.2 Zvýšení tuhosti uložení motoru pomocí příčných výztuh 
Výše uvedené konstrukční úpravy slouží jako náhled, jak lze postupovat při nalezení 
problému se zvýšenými vibracemi důsledkem shody vlastní frekvence s některou provozní 
frekvencí dmychadla. Pro sofistikovanější konstrukční návrhy jednotlivých částí šasi by byly 
nutné detailnější analýzy, cílené přímo na ně, což není v rozsahu této práce možné. 
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ZÁVĚR 
Cílem této práce bylo vytvořit výpočtový, konečněprvkový model šasi soustrojí dmychadla 
pro analýzu modálních vlastností a výpočet šíření vibrací. Na začátku jsou vysvětleny 
základní vztahy a veličiny popisující vibrace a výpočtové metody pro řešení vibrací 
v nízkofrekvenční oblasti. Dále byly určeny provozní frekvence dmychadla, jakožto hlavního 
zdroje vibrací.  
Výpočtová část práce se zabývala určením vlastních frekvencí a tvarů kmitů 
v nízkofrekvenční oblasti a výpočtu přenosových funkcí závislosti amplitudy na frekvenci 
pomocí metody konečných prvků. Stěžejním úkolem byla tvorba výpočtového, 
deterministického modelu, který by nejlépe reprezentoval reálné soustrojí dmychadla 
a podchytil tak jeho důležité vlastnosti. Složitost modelu spočívala v nastavení velkého 
množství okrajových podmínek, které bylo nutné optimalizovat z důvodu konvergence 
výpočtu statické analýzy a v nadefinování vlastností modelu, který kombinuje tuhá i pružná 
tělesa. Výsledkem předepjaté, modální analýzy je určení prvních 751 vlastních frekvencí, kde 
nejvyšší vlastní frekvence má hodnotu 1999,7   . Převážná část zjištěných kritických 
frekvencí se týkala rámu soustrojí, který se ukázal jako nejslabší součást šasi z hlediska 
celkových deformací modelu.  
Výsledkem analýzy odezvy na budící, harmonický signál jsou závislosti celkových posuvů na 
frekvenci, které byly určeny na tělese tlumiče výtlaku, uložení motoru a předním příčníku 
rámu. Frekvenčně závislé buzení pro harmonickou analýzu byly zjištěny experimentálně 
z naměřených spekter vibrací a akustického tlaku. Průběhy vypočítaných závislostí ukázaly 
potenciálně nebezpečné oblasti, v nichž může docházet ke zvýšení amplitud celkových 
posuvů důsledkem rezonance. 
Úkolem experimentální části práce bylo provést základní měření vibrací a akustického tlaku 
ve výtlaku, za provozu dmychadla ve zkušebně firmy Kubíček VHS. Jednalo se o frekvenční 
analýzy vibrací a akustického tlaku, které sloužily jako podklad pro určení budících účinků 
v numericky řešené harmonické analýze. Měření probíhala za stejných provozních podmínek 
na prototypovém, přetlakovém soustrojí velikosti 3D38C-100. Součástí měření je také analýza 
dynamického chování soustrojí za chodu, metodou zviditelnění provozních tvarů kmitů 
(Operating deflection shapes). Pomocí této dynamické analýzy bylo možné zjistit skutečné 
tvary kmitů za provozu a následně nalézt nejslabší místo celé konstrukce šasi.   
V poslední části práce jsou shrnuty některé, vybrané konstrukční úpravy, které by mohly 
zvýšit tuhost nejvíce deformovaných částí šasi, a mohlo by tak dojít k posunutí velké části 
vlastních frekvencí mimo rezonanční pásmo. Uvedená konstrukční řešení vznikla na základě 
vykreslení ekvivalentních přetvoření v kritických frekvencích z modální a harmonické 
analýzy. 
Doporučení, vyplývající z výsledků modální analýzy, která v řešené nízkofrekvenční oblasti 
ukázala deformace převážně hlavního rámu, spočívá v zesílení materiálu z tloušťky 2 mm na 
3 mm. Tímto dojde k posunutí některých vlastních frekvencí do vyšších hodnot, a tím 
i z rezonančního pásma. Další možnou úpravou je vyztužení stávajícího rámu, jako je 
uvedeno v kapitole 7. U-profilové bočnice horní části šasi a celé těleso tlumiče výtlaku se jeví 
jako dostatečně tuhé, a v nízkofrekvenční oblasti u nich dochází jen k velmi malým 
deformacím.
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a [m/s2] zrychlení mechanického kmitání 
a0 [m] počáteční amplituda zrychlení kmitání 
aef [m/s
2] efektivní hodnota zrychlení kmitání 
b [Nm-1s] součinitel lineárního tlumení 
B [-] matice tlumení 
BPF [Hz] frekvence od průchodu lopatek 
br [-] poměrný útlum 
c [m/s] fázová rychlost podélné vlny v prutu 
  ́ [m/s] rychlost ohybových vln v desce 
   [m/s] rychlost ohybových vln v prutu 
cL1,2 [m/s] rychlosti šíření podélných vln 
Cr [-] integrační konstanta 
d [-] součinitel přestupu vibrací 
D [dB] přenosový útlum  
D1, D2, C1, C2 [-] integrační konstanty 
E [Pa] dynamický modul pružnosti 
E1, E2 [Pa] Youngův modul pružnosti 
F [N] budicí síla 
F [-] vektor zatížení soustavy 
fi [Hz] vlastní frekvence 
Fmax [N] maximální amplituda síly 
GMF [Hz] frekvence záběru zubů 
h [m] tloušťka pružného členu 
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i [-] imaginární jednotka komplexního čísla 
I [W/m2] intenzita vibrací 
I+ [W/m
2] intenzita dopadajících vibrací 
I2 [W/m
2] intenzita vibrací prošlá rozhraním 
IM [m
4] moment setrvačnosti průřezu profilu 
Iq [W/m
2] intenzita vibrací přeměněná v teplo 
Ix, Iy, Iz [kg.m
2] moment setrvačnosti v ose x, y, z 
j [-] imaginární jednotka komplexního čísla 
k [Nm-1] tuhost pružiny 
K [-] matice tuhosti 
La [dB] hladina zrychlení vibrací 
lmax [m] maximální velikost prvku 
Lv [dB] hladina rychlosti vibrací 
m [kg] hmotnost tělesa 
M [-] matice hmotnosti 
m´ [kg/m] hmotnost 1 m hradící hmoty 
m´´ [kg/m2] hmotnost 1 m2 desky 
n1 [min
-1] otáčky rotoru 
p [Pa] tlak 
PF [Hz] pulzační frekvence 
Q(t) [N] vektor budicích sil jako funkce času 
qmax [m] maximální výchylka 
R2M [m] poloměr setrvačnosti průřezu 
S [m2] sledovaný průřez 
  ̃ [-] komplexní vektor amplitud 
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sr [m] hodnota amplitudy odezvy 
u(x,t) [m] posuv ve směru osy x v závislosti na čase 
v [m/s] rychlost kmitání 
v0 [m] počáteční amplituda rychlosti kmitání 
vef [m/s] efektivní hodnota rychlosti kmitání 
   [-] vlastní vektor volného, netlumeného kmitání 
y [m] výchylka kmitajícího bodu 
y0 [m] počáteční amplituda výchylky kmitání 
z1 [-] počet zubů ozubeného kola 
Zm [Ns/m] mechanická impedance 
δ [rad.s-1] součinitel doznívání 
ε [-] poměrné přetvoření 
η [-] činitel vnitřních ztrát materiálu 
λB [m] délka ohybové vlny 
μ [-] Poissonovo číslo 
ρ [kg.m-3] hustota 
σ [N/m2] normálové napětí 
τ [s] čas 
φ [-] fázový posun 
Φ1 [-] vlastní vektor představující tvar módu i-té vlastní frekvence 
ϕr [-] integrační konstanta 
ϕpr [rad] fáze amplitudy odezvy 
ω [rad.s-1] úhlová frekvence  
Ω [rad.s-1] vlastní úhlová frekvence tlumených kmitů 
Ω0 [rad.s
-1] vlastní frekvence netlumených kmitů  
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ωi [rad.s
-1] i-tá vlastní úhlová frekvence 
Ωr [rad.s
-1] rezonanční frekvence 
    [rad.s
-1] Vlastní úhlová frekvence vetknutého nosníku 
Ѱ [rad] fázový posun síly 
  ̇   ̈  ⃛  [-] vektor posunutí, rychlosti, zrychlení 
   [Hz] otáčková frekvence 
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